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Denna rapport behandlar tekniska och ekonomiska aspek­
ter av användning av dieseldrivna värmepumpar i grupp­
centraler. Den är resultatet av ett projekt, som ge­
nomförts som ett samarbete mellan institutionen för 
Värmeteknik och maskinlära, Chalmers Tekniska Högskola 
och Battelleinstitutet, Frankfurt, under åren 1981-83.
I projektet har tekniska möjligheter att införa diesel 
drivna motorer som drivkälla till stora värmepumpar 
studerats, och en teknisk-ekonomisk jämförelse med i 
första hand eldrift har gjorts. Dieseldrivna värme­
pumpar kommer troligen att bli aktuella i första hand 
i medelstora och stora system, eftersom dessa i de 
flesta fall kommer att ha avsevärt mindre problem med 
buller, miljöfarliga ämnen i avgaser, fysisk storlek, 
livslängd för motorn och kostnader för drift, service 
och underhåll jämfört med mindre anläggningar. I pro­
jektet har därför endast studerats dieselvärmepumpar 
i gruppcentraler av storleken 1-10 MW maximal uteffekt
Projektet kan indelas i följande delar:
1. Insamling och bearbetning av tekniska data för 
komponenter i värmepumpar, dieselmotorer, distri­
butionssystem, värmekällor, etc.
2. Utveckling av ett datorprogram för studium av olika 
parametrars betydelse för värmepumpars tekniska 
prestanda.
3. Insamling och bearbetning av data om kostnader för 
värmepumpsystem.
4. Tekniskt-ekonomiska jämförelser mellan dieseldriv­
na värmepumpar och konkurrerande uppvärmningssys- 
tem, framför allt eldrivna värmepumpar.
5. Synpunkter på potentialen för dieselvärmepumptek- 
niken i Sverige.
Uppdelningen av arbetet mellan Chalmers och Battelle 
har gjorts på ett sådant sätt att Chalmers varit an­
svarig för de rent tekniska delarna, insamling av 
kostnadsdata samt slutsatser och potentialbedömning. 
Battelle har haft huvudansvaret för de tekniskt- 
ekonomiska jämförelserna. Ett intimt samarbete har 
dock förekommit inom alla delområdena.
Kap 2. Olika användningsmöjligheter för dieselmotorer 
i värmepumpsystem
Systemlösningar med dieselmotorer i värmepumpsystem 
kan göras på en rad olika sätt. Förutom den enklaste
2möjligheten, direktkoppling mellan motorn och värme­
pumpen, kan motorn kopplas till fler än en kompressor, 
kopplas med en generator som mellansteg mellan motorn 
och kompressorn eller kopplas till bade en kompressor 
och en generator, vilka kan drivas var och en för sig 
eller båda samtidigt. Andra systemlösningar kan givet­
vis också förekomma. Som en konkurrerande möjlighet 
kan en dieselmotor i ett uppvärmningssystem användas 
som ett så kallat dieselkraftvärmeaggregat. En tek­
nisk-ekonomisk jämförelse mellan dieselvärmepump och 
dieselkraftvärmeaggregat görs i kapitel 10.
Kap 3. Allmänna tekniska och ekonomiska förutsätt­
ningar .
Uppgifter om kostnader för eldrivna värmepumpsystem 
har inhämtats huvudsakligen från avslutade eller på­
gående BFR-projekt. Denna kostnadsinsamling liksom 
samtliga tekniska och ekonomiska jämförelser har ba­
serats på de tre värmekällorna uteluft, avloppsvatten 
och industriellt spillvärme. Beräkningar av tillkom 
mande kostnader för en dieselmotordriven värmepump 
har gjorts. Dessa värden har jämförts med det fatal 
uppgifter om sådana kostnader som finns. Den totalt 
tillkommande kostnaden för en dieselmotordriven värme­
pump blir bara av storleksordningen 10 % jämfört med 
en eldriven, om beräkningarna görs per kW producerat 
värme från anläggningen. En orsak till denna låga 
extrakostnad är att själva värmepumpen blir^ca 30 % 
mindre i dieselfallet, eftersom då värme från avga­
ser, kylvatten, etc också används pa den varma sidan. 
Dessutom avgår kostnad för elmotor, transformator, 
etc. En insamling av tillgängliga uppgifter om drift-, 
service- och underhållskostnader har också gjorts.
En utredning om antalet befintliga gruppcentraler i 
Sverige, utförd av K-Konsult, har legat till grund 
för en bedömning av potentialen för lämpliga distri 
butionssystem. Parallellt med K—Konsults utredning 
har i detta projekt en studie gjorts om antalet be­
fintliga industriella och ickeindustriella centraler 
med trycksatta pannor, vilka lämpligen kan konverte­
ras till värmepumpdrift. Denna studie presenteras i 
appendix 4.
Angående distributionssystem kan konstateras att det 
totalt tycks finnas 9000-10000 gruppcentraler i Sve­
rige, av vilka 5500-6000 är ickeindustriella. Dessa 
senare har ett årligt värmebehov av sammanlagt ca 
16 TWh.
Kap 4. Tekniska prestanda hos ingående komponenter
I detta kapitel redovisas resultaten av de insamlingar 
av tekniska data via litteratur, tillverkare, etc, 
och bearbetningar av dessa för olika komponenter, som
3jämförts i projektet. En korrekt bedömning av påverkan 
på systemet ur teknisk synpunkt vid övergång från el- 
till dieseldrift fordrar en ingående kännedom om såda­
na data. Kunskapen om sådana är givetvis också en för­
utsättning för uppbyggnad av ett datorprogram. Som 
data för distributionssystem har tre system valts, ett 
indirekt distributionssystem (dvs med undercentraler) 
av en hög temperatur, ett indirekt system av 5 °C läg­
re temperatur och ett direkt system.
Som värmekällor har som tidigare nämnts valts utomhus­
luft, avloppsvatten och industriellt spillvärme.
De tekniska data för dieselmotorer, som är av störst 
intresse vid denna typ av beräkningar, är termodyna­
miska aspekter såsom axeleffekt, värmeeffekter i kyl­
vatten och avgaser etc, temperaturnivån på dessa 
värmemängder samt inverkan på dessa parametrar av 
motorns last och varvtal. I den flora av dieselmotor­
typer som finns på marknaden har två valts som repre­
sentativa i varsitt storleksintervall. Vid axeleffek­
ter upp till ungefär 500 kW har en typ av snabbgående 
motor, dvs med nominellt varvtal mellan 1500 och 2000 
rpm, valts, och vid axeleffekter över 500 kW har en 
medelvarvsmotor med nominellt varvtal mellan 700 och 
1000 rpm valts. För båda motortyperna har data till 
beräkningsmodellen valts från fyrtaktsmotorer utrus­
tade med turboladdare. Medelvarvsmotorer har en något 
högre motorverkningsgrad än högvarviga motorer, ca 
40 % jämfört med 34-36 %. De är också dyrare i inköp 
men har betydligt lägre underhållskostnad och en läng­
re livslängd.
För simulering av kompressorer har två typer valts, 
nämligen stora kolvkompressorer och skruvkompressorer 
enligt dubbelskruvsprincipen. Basdata för turbokom­
pressorer har insamlats, men denna typ av kompressor 
har ännu ej använts vid simuleringarna. En diskussion 
om skillnader och likheter mellan skruvkompressorer 
enligt dubbelskruvs- och monoskruvsprincipen görs 
också.
För termodynamiska egenskaper för köldmedier har an­
vänts ett program, som utarbetats av Torgny Johansson 
vid institutionen för Värmeteknik och maskinlära, 
Chalmers Tekniska Högskola. Detta program bygger på 
data från doktorsavhandling av Ingvar Ekroth, KTH,
Du Pont och ICI. I kapitel 4 diskuteras för- och nack­
delar med följande köldmedier: Rll, R12, R12B1, R21, 
R22, R113 samt R114. I simuleringsberäkningarna har 
huvudsakligen R12, R22 och R114 använts.
För simulering av kondensorn och förångaren i en vär­
mepump har en litteraturstudie om empiriska värmeöver- 
föringssamband jämförts. Resultatet från denna lit­
teraturstudie presenteras i detalj i Appendix 2. De 
empiriska samband som införts i datorprogrammet pre­
senteras i kapitel 4.
De värmepumpscykler som finns inlagda i programmet
4presenteras och diskuteras i kapitel 4. Dessa är: en- 
stegscykel, tvåstegscykel med ekonomiser, genombubb- 
1ingsmeliankylare och kaskadkoppling samt seriekopp­
ling av värmepumpar.
Kap 5. Programbeskrivning
Det datorprogram som byggts upp i detta projekt kan 
dimensionera en värmepumpsanläggning och simulera 
dess drift under en hel årscykel. Programmet har kon­
struerats på ett sådant sätt att det kan simulera hela 
systemet med värmepump, värmekälla, distributionssys­
tem och system för tillsatsvärme. Det kan användas 
för simulering av såväl dieseldrivna som eldrivna 
värmepumpar.
För att göra programmet flexibelt har det byggts upp 
av ett relativt kort huvudprogram och ett stort antal 
subrutiner, omkring 60. I subrutinerna ligger tekniska 
data, formler för värmeöverföring och tryckfall, kom­
pressordata m m. Alla termodynamiska data för aktuella 
köldmedier finns samlade i ett särskilt freonbiblio­
tek. Huvudprogrammet har en styrande funktion, och 
här utförs huvuddelen av de passningsräkningar som be­
höver göras.
Programmet består av två delar. I den första delen 
dimensioneras värmepumpsanläggningen vid de i indata 
givna förutsättningarna, och i den andra dimensione­
ras värmepumpsdrift under en årscykel med den gjorda 
dimensioneringen. Aret delas därvid in i ett stort 
antal temperatur- och tidsintervall. Stationära för­
hållanden antas råda i varje intervall.
Resultaten från dimensioneringsdelen av programmet är: 
kompressorns storlek, storlek på diesel- respektive 
elmotor, storlek på kondensor och förångare, värme- 
växlarkapaciteter för värmeåtervinningen från diesel­
motorn, värmekällans volymsflöde per tidsenhet, etc. 
Eftersom förhållandena i systemets olika komponenter 
kraftigt påverkar varandra, måste ett stort antal 
itereringsberäkningar göras i programmet. Beräknings- 
gången vid dimensioneringen liksom i den efterföljande 
simuleringen beskrivs i detalj i kapitel 5.
Kap 6. Parameterstudie
Huvudsyftet med uppbyggnaden av det datorprogram som 
beskrivits ovan har varit att använda det för att 
studera olika tekniska parametrars inverkan på års- 
värmefaktorn, energitäckningsgraden m m för stora vär­
mepumpar. I kapitel 6 presenteras resultaten från 
denna studie. De tekniska parametrar som har stude­
rats är följande: typ av värmekälla, typ av distribu­
tionssystem, storlek på värmepump relativt uppvärm- 
ningsbehov, typ av kompressor, storlek på förångare
och kondensor, typ av termodynamisk cykel, köldmedium, 
typ av dieselmotor samt eidrift kontra dieseldrift.
Den viktiga frågan om kapacitetsreglering i samband 
med dieselmotordrift diskuteras i kapitel 7. Det skall 
påpekas att programmet är ett rent tekniskt program, 
innebärande att några tekniskt-ekonomiska optimeringar 
inte kan göras med programmet. Ekonomiska aspekter på 
denna teknik diskuteras i kapitel 9. Resultaten från 
det tekniska dataprogrammet har använts som viktiga 
indata vid de ekonomiska beräkningarna.
Resultaten från beräkningarna med dieseldrivna värme­
pumpar visar som väntat att värmefaktorn kraftigt på­
verkas av typen av värmekälla. Den varierar från stor­
leksordningen 1,3-1,5 för uteluft till 1,8-2,2 för 
spillvärme. Typen av distributionssystem och värme­
pumpens storlek i förhållande till det totala uppvärm- 
ningsbehovet påverkar givetvis också värmefaktorn. 
Studier av den termodynamiska cykelns betydelse visar 
att en kraftig påverkan av värmefaktorn kan fås med 
typen av termodynamisk cykel. Förbättringen vid över­
gång till mer avancerade cykler är dock mindre för en 
dieseldriven värmepump än för en eldriven, vilket be­
ror på att i det förra fallet kommer endast en del av 
värmet från själva värmepumpen, medan resten kommer 
från motorns spillvärme.
Med programmet har följande motortekniska parametrar 
studerats: motorverkningsgrad, graden av avgasnedkyl- 
ning, kylvattentemperatur efter motorn samt typen av 
dieselmotor. Av resultaten framgår att en mellanvarvs- 
diesel ger genomgående något högre årsvärmefaktörer 
än en snabbgående. Skillnaden är upp till ca 6 %, 
vilket framför allt beror på den snabbgående motorns 
lägre motorverkningsgrad. Kylvattentemperaturen är 
under vissa förutsättningar en känslig parameter för 
årsvärmefaktorn, framför allt i distributionssystem 
av högtemperaturtyp. Även metoder att öka avgasned- 
kylningen till lägre temperatur än vad som är konven­
tionellt påverkar årsvärmefaktorn positivt.
Studier av värmefaktorns beroende av förångar- och 
kondensorstorlek visar att förångarstorleken är en 
känsligare parameter än kondensorstorleken.
En jämförelse mellan eldriven värmepump och diesel­
driven visar att årsvärmefaktorerna vid eldriven vär­
mepump är typiskt ca 80-90 % högre för en eldriven än 
en dieseldriven. Detta beror naturligtvis i första 
hand på skillnaden i motorverkningsgrad mellan en el­
motor och en dieselmotor. Jämförelsen visar också att 
de relativa storlekarna hos värmepumpskomponenter på­
verkas av drivsättet. De relativa storlekarna i die- 
selfallet är genomgående klart mindre än i elfallet. 
Det är därför viktigt att dimensionera värmepumpen 
med hänsyn tagen till det drivsätt den är avsedd för. 
Vid övergång till dieseldrift i en anläggning, som 
tidigare haft eldrift, är det också viktigt att stu­
dera de termodynamiska konsekvenserna av en sådan för­
ändring. Speciellt frågor rörande överdimensionering
och därmed risk för reglerproblem och anpassnings­
problem mellan dieselmotor och kompressor bör stude­
ras .
Kap 7. Kapacitetsreglering
En av de viktigaste frågeställningarna ur teknisk syn 
punkt för en dieselvärmepump är möjligheter och be­
gränsningar för olika metoder att kapacitetsreglera 
en anläggning. Vid dieseldrift tillkommer flera me­
toder jämfört med eldrift. I detta kapitel har föl­
jande typer av reglering studerats: varvtalsreglering 
on/off-reglering, avlastning av cylindrar (kolvkom­
pressorer) och slidreglering (skruvkompressorer). I 
de flesta fall måste kombinationer av två eller flera 
av dessa metoder tillgripas. Beräkningsresultaten 
visar att valet av reglerstrategi inte påverkar års- 
värmefaktorn kraftigt. Den största skillnaden mellan 
olika strategier gav 7 % förändring av årsvärmefak- 
torn. Reglerproblemen är genomgående större för en 
mellanvarvsdiesel än för en snabbgående beroende på 
den förras mindre gynnsamma moment-varvtalssamband.
Kap 8. The German Situation
Diskussioner med företrädare för de större oljebola­
gen i Europa visar att tillgången på dieselolja tro­
ligen kommer att öka fram till år 2000, medan den 
för tyngre oljor kommer att minska. Det finns därför 
anledning att antaga att dieselolja kommer att an­
vändas i större utsträckning i framtiden även för så­
dana mellanvarvsmotorer där tjockolja idag kan an­
vändas. De tekniskt-ekonomiska beräkningarna i kapi­
tel 9 har därför utförts i första hand med kostnads­
uppgifter för dieselolja. I kapitlet görs en jämfö­
relse mellan avgasemissioner från olika typer av die­
selmotorer. En mer detaljerad beskrivning av dessa 
miljöfrågor ges i Appendix 3.
En genomgång under 1981 av den aktuella situationen 
för värmemotordrivna värmepumpar i Tyskland gav vid 
handen att ungefär 200 sådana hade installerats. Av 
dessa var ca 77 dimensionerade för 500 kW eller 
större. Alla större värmemotordrivna värmepumpar i 
Tyskland använder naturgas som bränsle. De största 
tillverkarna av hela system är Neunert, Linde,
Sabroe, MAN, Sulzer och BBC-York. De största motor­
tillverkarna är Jenbacher, MWM och MAN. En kort pre­
sentation av de olika tillverkarnas produkter ges i 
kapitlet.
Kap 9. An Economic Comparison With Alternative 
Systems
En teknisk-ekonomisk jämförelse mellan olika uppvärm- 
ningssystem har genomförts vid Battelleinstitutet, 
Frankfurt. Följande fyra uppvärmningssystem har jäm­
förts: oljepanna, flispanna, dieseldriven värmepump 
och eldriven värmepump. Tonvikten har lagts vid en 
jämförelse mellan de båda senare alternativen. För 
båda typerna av värmepumpar definierades 5 fallstu­
dier, vilka täckte olika storlekar av gruppcentraler 
samt de olika distributionssystem och värmekällor som 
tidigare diskuterats. För de tekniska förutsättning­
arna vid jämförelserna har det ovan beskrivna dator­
programmet använts, och för de ekonomiska har data 
insamlats i både Tyskland och Sverige. Av resultaten 
framgår att med dagens energiprisförhållanden är den 
eldrivna värmepumpen ekonomiskt fördelaktigast. Där­
efter kommer flispannan, den dieseldrivna värmepum­
pen och oljepannan. Jämförelsen har då gjorts enligt 
två ekonomiska kriterier, "pay-back period" och me­
delårskostnad under livslängden. I fallet flispanna 
har bränslekostnaden satts lågt, det förutsätts där­
för att flis finns tillgängligt tillräckligt nära 
gruppcentralen. Detta är som bekant långt ifrån all­
tid fallet.
En känslighetsanalys för studium av vilka tekniska 
och ekonomiska parametrar som är av störst betydelse 
utfördes också. En av de viktigaste parametrarna 
vid jämförelsen är naturligtvis prisförhållandet mel­
lan olja och el. För att en dieseldriven värmepump 
ekonomiskt skall kunna konkurrera med en eldriven 
fordras, under de förutsättningar vid vilka studien 
har gjorts, att förhållandet elpris/oljepris är ca 
2,0-2,2. Detta motsvarar i det närmaste en fördubb­
ling av elpriset jämfört med dagens i Sverige. Någon 
jämförelse mellan de båda värmepumpstyperna vid stora 
eltaxeskillnader mellan hög- och låglast och möjlig­
heter till kombinerad diesel- och eldrift har inte 
gjorts i denna studie.
Kap 10. Dieseldrivna värmepumpar kontra dieselkraft- 
värme
Vid en eventuell ökning av elpriset i Sverige kommer 
givetvis behovet av att utnyttja värmeunderlaget i 
fjärrvärmesystem och större gruppcentraler för elpro­
duktion att öka. I en sådan situation kan det uppstå 
en konflikt mellan användning av dieseldrivna värme­
pumpar och att använda dieselmotorer för kraftvärme­
produktion. Frågan uppstår då under vilka förutsätt­
ningar det ena eller det andra alternativet bör väl­
jas. En överslagsmässig teknisk-ekonomisk jämförelse 
visar att ett dieselkraftvärmeaggregat tycks kunna 
börja konkurrera med en dieselvärmepump vid ett för­
hållande el/olje-pris av ca 2, dvs samtidigt som die- 
seldrift börjar bli aktuell jämfört med eldrift i
8värmepumpar. Tydligen gäller att vid prisförhållanden 
klart under 2 bör en eldriven värmepump användas, vid 
värden runt 2 ger en dieselvärmepump och dieselkraft- 
värme ungefär samma ekonomi och vid värden klart över 
2 är dieselkraftvärme fördelaktigast. Andra aspekter 
än rent teknisk-ekonomiska vid en jämförelse mellan 
kraftvärme och dieselvärmepump diskuteras också i 
kapitlet.
Kap 11. Diskussion 
Tekniska aspekter
Av de i kapitel 6 diskuterade tekniska möjligheterna 
och begränsningarna har vissa förenklade förutsätt­
ningar angående möjligheterna till återvinning av 
spillvärme från dieselmotorn med nödvändighet måst 
göras. En förbättring av processen kan dock fås, om 
en större andel av detta spillvärme kan tillvaratas. 
Eftersom en stor del av den resterande spillvärme­
mängden endast kan återvinnas vid en relativt låg 
temperatur, måste sådant värme återvinnas på för- 
ångarsidan eller, vid flerstegsanläggningar, vid ett 
mellantryck. I sådana tillämpningar där tillgången 
på värmekälla är god och där den marginella kostnaden 
för en utökning av värmekällan är relativt liten in­
nebär en sådan värmeåtervinning dock endast en margi­
nell eller helt försumbar ekonomisk förbättring. Där­
emot i fall där tillgången på värmekälla är begränsad 
eller den marginella kostnaden för den är stor kan 
ekonomin för återvinning av dieselmotorns lågtempera- 
turvärme bli god, framför allt om alternativet till 
den extra kapaciteten är direkt oljeförbränning.
Tekniskt-ekonomiska aspekter
I de tekniskt-ekonomiska jämförelserna i kapitel 9 
har förutsatts att tillgången på värmekälla i samt­
liga fall är så god, att önskad uppvärmningskapacitet 
hos värmepumpen alltid kan uppnås. Denna förutsätt­
ning är naturligtvis inte alltid uppfylld i verklig­
heten, speciellt i fallet avloppsvatten. Om i stället 
tillgången på värmekälla är begränsad, så att värme­
pumpens uppvärmningskapacitet bestäms av värmekällans 
storlek, kommer en jämförelse mellan en diesel- och 
en eldriven värmepump att leda till andra resultat 
än de som presenterats i kapitel 9. Jämförelsen blir 
då avsevärt mer komplicerad, eftersom man i ett och 
samma system då kan få flera värmepumpar med olika 
värmekällor etc. överslagsberäkningar antyder att det 
kritiska värdet på förhållandet elpris/oljepris vid 
dessa förutsättningar kan sjunka ned till i varje 
fall 1,4 i situationer där förutsättningarna för die- 
seldrift är speciellt gynnsamma. Dessa frågeställ­
ningar måste emellertid utredas mer ingående än vad 
som kunnat göras i detta projekt.
Kap 12. Slutsatser och potentialbedömning 
Tekniska aspekter
Den fortsatta FoU-verksamheten avseende tekniska 
prestanda bör enligt vår mening inriktas mot följande
Uppföljning av några experiment- och demonstra- 
tionsanläggningar för verifikation av tekniska 
prestanda och drifttillgänglighet.
Fortsatta studier av tekniskt-ekonomisk optimering 
av olika komponenter och av lämpliga systemutform­
ningar .
Mer ingående studier av reglerstrategier och reg- 
lerutrustning.
- Studier av möjligheter att minska utsläpp av NO , 
PAC, etc i dieselavgaser.
Metoder och lämplig utrustning för bättre anpass­
ning och design av dieselmotorns olika komponen­
ter till de i värmepumpsammanhang aktuella drift­
förhållandena och möjligheter att återvinna mer 
av motorns spillvärme.
Potentialbedömning
Den teoretiska och tekniska potentialen för diesel- 
värmepumpteknik har i projektet visats vara mycket 
stor. Emellertid är förhållandet mellan el- och olje­
pris den helt avgörande parametern för den ekonomiska 
potentialen. Kritiskt värde på detta förhållande be­
ror av de aktuella förutsättningarna i varje enskilt 
fall.
Fortsatt FoU-verksamhet avseende potentialbedömningar 
och ekonomiska frågeställningar bör enligt vår upp­
fattning inriktas mot följande:
Studier av optimala dimensioneringar och ekonomis­
ka jämförelser mellan eldrivna och dieseldrivna 
värmepumpar i gruppcentraler och fjärrvärmesystem, 
i vilka flera värmepumpar med olika värmekällor 
skall arbeta.
Jämförelser mellan större dieseldrivna värmepumpar 
och dieselkraftvärmeaggregat vid olika lokala för­
förutsättningar och under olika antaganden av fram 
tida utbyggnad av det svenska elproduktionssyste- 
met.
Möjligheter att använda dieseldrift under höglast- 
perioder och eldrift under låglastperioder i ett 




Denna rapport behandlar tekniska och ekonomiska aspek­
ter av användning av dieseldrivna värmepumpar i grupp­
centraler. Den är resultatet av ett projekt, som ge­
nomförts som ett samarbete mellan inst för Värmetek­
nik och maskinlära, CTH, och Battelleinstitutet, 
Frankfurt, under åren 1981-83.
Sverige har idag ett av världens lägsta elpriser. Un­
der 1990- och 2000-talen är dock en successiv höjning 
av elpriset jämfört med motsvarande för olja och kol 
att förvänta. Det kan då bli ekonomiskt attraktivt 
med andra drivsätt för värmepumpar än el. Det som lig­
ger närmast till hands är användning av dieselmotorer.
I andra länder, exempelvis Tyskland, används sådana 
redan idag men drivs då oftast med naturgas. I Sverige 
kommer dock troligen diesel- eller tjockoljedrift att 
i första hand bli aktuell på grund av avsaknaden av 
ett naturgasnät. I detta projekt har tekniska möjlig­
heter att införa sådana motorer som drivkälla till 
värmepumpar studerats och en teknisk-ekonomisk jäm­
förelse med i första hand eldrift har gjorts. Diesel­
drivna värmepumpar kommer troligen att bli aktuella 
i första hand i medelstora och stora system, eftersom 
dessa i de flesta fall kommer att ha avsevärt mindre 
problem med buller, miljöfarliga ämnen i avgaser, fy­
sisk storlek jämfört med tillgängliga utrymmen, livs­
längd för motorn och kostnader för drift, service och 
underhåll än mindre anläggningar. I projektet har där­
för endast studerats dieselvärmepumpar i gruppcentra­
ler av storleken 1-10 MW maximal uteffekt.
Projektet kan indelas i följande delar:
1. Insamling och bearbetning av tekniska data för kom­
ponenter i värmepumpar, dieselmotorer, distribu­
tionssystem, värmekällor, etc.
2. Utveckling av datorprogram med hjälp av resultaten 
från punkt 1 för studium av olika parametrars be­
tydelse för en dieselvärmepumps tekniska prestanda 
och för en teknisk jämförelse med en eldriven vär­
mepump.
3. Insamling och bearbetning av data om kostnader för 
värmepumpar under olika förutsättningar avseende 
värmekälla, storlek och drivsätt samt priser för 
olika energislag.
4. - Tekniskt-ekonomiska jämförelser mellan dieseldrivna
värmepumpar och konkurrerande uppvärmningssystem 
med användning av resultaten från punkterna 2 och 3.
5. Synpunkter på potentialen för dieselvärmepumpstek- 
niken i Sverige.
Uppdelningen av arbetet mellan Chalmers och Battelle
11
har gjorts på ett sådant sätt, att Chalmers varit an­
svarigt för de rent tekniska delarna, insamling av 
kostnadsdata samt slutsatser och potentialbedömning. 
Battelle har haft huvudansvaret för de tekniskt-ekono- 
miska jämförelserna. Värdefulla synpunkter på tekniska 
prestanda för flera av de ingående komponenterna har 
också lämnats av Battelle. Samarbetet har genomförts 
med hjälp av ett flertal arbetssammanträden och genom 
att Karen Munch Berntsson vistades i Frankfurt två 
månader under våren 1981. Huvudansvarig för Battelles 
del av projektet har varit tekn dr David Hodgett.
Även tekn dr Falk Auer har varit involverad, framför 
allt i de rent tekniskt-ekonomiska beräkningarna. För­
utom Karen Munch Berntsson och Thore Berntsson har i 
Chalmersdelen av projektet även civ ing Kajs-Marie 
Lidberg och civ ing Berith Axelsson deltagit. Kajs- 
Marie Lidberg har varit anställd i projektet för att 
studera tillgången på gruppcentraler i Sverige 
(Appendix 4), och Berith Axelsson har i form av ett 
examensarbete utfört en litteraturstudie avseende ek­
vationer för värmeöverföringstal i olika värmeväxlare 
(se Appendix 2 samt avsnitt 4.6).
I kapitel 1-3 genomgås allmänna förutsättningar och 
olika användningsmöjligheter för dieselvärmepumptek- 
niken. Kapitlen 4 och 5 behandlar mer i detalj de tek­
niska förutsättningarna och beskrivning av det dator­
program, som legat till grund för både de tekniska 
och tekniskt-ekonomiska utvärderingarna av tekniken.
I kapitel 6 och 7 presenteras resultaten av den tek­
niska delen av projektet. Kapitel 8 innebär en State- 
of-the-art-rapport om tekniken i Tyskland och i kapi­
tel 9 görs en tekniskt-ekonomisk jämförelse med kon­
kurrerande tekniker. I kapitel 10 diskuteras diesel- 
drivna värmepumpar kontra dieselkraftvärme och i ka­
pitel 11 och 12 följer en diskussion samt slutsatser 
och potentialbedömning.
Kapitlen 4 och 5, tekniska förutsättningar och dator­
programmet, har medvetet gjorts detaljerade. Till 
detta finns två orsaker. Den ena är att den typ av 
detaljinformation om tekniska prestanda för olika kom­
ponenter, som framtagits i projektet, bör vara värde­
full också i andra FoU-projekt inom värmepumpsområdet 
i Sverige. Den andra är att tilltron för en läsare 
till både de tekniska och ekonomiska resultaten måste 
vara helt beroende av motsvarande till det datorpro­
gram som använts. Detta har därför presenterats ingå­
ende. Det har också byggts upp för att kunna användas 
vid andra större projekt inom detta område vid insti­
tutionen, bland annat icke-azeotropa blandningar av 
köldmedier. För den läsare som vill koncentrera sig 
på resultaten är det fullt möjligt för förståelsen av 
kapitel 6, 7 och 9 att hoppa över alla detaljer i 
kapitel 4 och 5.
Uppdelningen av arbetet mellan de tre författarna har 
gjorts enligt följande:
Karen Munch Berntsson: Kapitel 4, 5, 6, 7 och 12.
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Thore Berntsson: Kapitel 1, 2, 3, 10, 11 och 12.
David Hodgett: Kapitel 8 och 9.
Kapitel 8 och 9 har skrivits på engelska.
Någon dieselvärmepump av för detta projekt aktuell 
storleksordning finns idag inte i drift i Sverige. 
Någon State-of-the-art-beskrivning för den svenska 
situationen har därför inte gjorts. Den närmaste an­
läggningen finns i Frederikshavn i Danmark. Till denna 
finns referenser i rapporten.
En viktig aspekt vid införande av dieseldrivna värme­
pumpar är påverkan på miljön av framför allt utsläppen 
av avgaser. Denna påverkan skall jämföras med motsva­
rande för konkurrerande tekniker och bör ses i ett 
både lokalt och globalt perspektiv. I detta projekt 
har något mer omfattande arbete inte nedlagts på dessa 
frågeställningar. Studier av dessa bör emellertid ge­
nomföras av miljötekniskt kompetenta forskare med de 
i denna rapport redovisade tekniskt-ekonomiska resul­
taten som utgångspunkt. Miljöfrågorna diskuteras i 
kapitel 8 och i Appendix 3.
Författarna vill framföra ett varmt tack till Falk 
Auer, Berith Axelsson och Kajs-Marie Lidberg för vär­
defulla bidrag till rapporten och till Raya Björn och 
Bengt Erichsen för arbetet med utskrift respektive 
figurer.




Systemlösningar med dieselmotorer i värmepumpsystem 
kan göras på en rad olika sätt. Den enklaste möjlig­
heten, direktkoppling mellan motorn och värmepumpen, 
visas schematiskt i figur 2.1.1. I den dieseldrivna 
värmepumpen fordras oftast en växel mellan motorn och 
kompressorn. För att en godtagbar driftsekonomi skall 
uppnås fordras att värmet i dieselmotorns avgaser och 
kylvatten tillvaratas. Detta bör, om möjligt, till­
föras värmesänkan efter värmepumpens kondensor. Även 
värme från t ex olje- och luftkylning (i turboupp- 
laddaren) kan tillvaratas, men på grund av tempe­
raturnivån måste det oftast tillföras på värmepum­
pens förångarsida och har naturligtvis därför inte 
samma värde som avgas- och kylvattenvärme. Samma re­
sonemang gäller för slutkylning av avgaser i exem­
pelvis en skrubber till temperaturer under eller i 
närheten av daggpunkten.
En dieselmotor kan också kopplas till fler än en kom­
pressor med hjälp av en växel så som framgår schema­
tiskt av figur 2.1.2. En sådan koppling bör ge möjlig­
heter till ett flexibelt reglersystem och samtidigt 
ge mindre investerings- och drift- och underhållskost­
nader än ett system med en motor på var och en av kom­
pressorerna .
En annan systemlösning, som ger stor flexibilitet, vi­
sas i figur 2.1.3. I denna är dieselmotorn kopplad 
till en generator, och den i denna alstrade elenergin 
driver i sin tur en eller flera elmotorer, kopplade 
till värmepumpskompressorer. En sådan lösning innebär 
att det överskott av elenergi, som eventuellt kan ge­
nereras under vissa driftförhållanden, kan säljas till 
nätet. Värmepumparna kan också periodvis drivas med 
elenergi från nätet, om eldrift under vissa delar av 
uppvärmningssäsongen blir billigare än dieseldrift. 
Dessutom kan dieselmotorn och generatorn användas som 
reservaggregat för elproduktionen. Kopplingen i figur 
2.1.3 kan exempelvis bli aktuell vid en eventuell 
framtida konvertering från el- till dieselmotordrift 
av befintliga större värmepumpsystem. En nackdel med 
denna lösning är att ungefär 10 % av axeleffekten 
(5 % i generatorn och 5 % i elmotorerna) försvinner i 
förluster, vilket som senare kommer att visas innebär 
en klar sänkning av värmefaktorn. Jämfört med den 
direktkopplade lösningen innebär det också något stör­
re investering.
En annan möjlighet att utnyttja den flexibilitet som 
användning av generator innebär visas i figur 2.1.4. 
Dieselmotorn är i detta fall inte placerad i nära an­
slutning till någon värmepump utan placeras separat,
2 — J1
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i princip som ett dieselkraftvärmeaggregat (se nedan). 
Den alstrade elenergin distribueras i det lokala el­
nätet till värmepumpar i närliggande gruppcentraler 
eller décentrait placerade mindre värmepumpar. En för­
utsättning för en sådan lösning är givetvis att det 
finns en lämplig värmesänka för motorns avgas- och 
kylvattenvärme tillgänglig, exempelvis en gruppcentral 
i vilken värmepumpar inte tidigare installerats.
En dieselmotor kan också användas för elgenerering 
separat, dvs utan någon koppling till en värmepump.
Ett sådant s k dieselkraftvärmeaggregat visas i figur
2.1.5. Denna princip kan också kombineras^med drift 
av värmepumpar, så som principiellt framgår av figur
2.1.6. Den där visade kopplingen används exempelvis
i experimentanläggningen i Frederikshavn. För att den 
skall vara aktuell fordras att förhållandet mellan 
el- och oljepriset är högt, så som fallet är t ex i 
Danmark.
En av de intressantaste frågeställningarna med diesel- 
värmepumptekniken är konkurrensen ur teknisk-ekonomisk 
synpunkt mellan denna teknik och å ena sidan eldrivna 
värmepumpar, å andra sidan dieselkraftvärmeaggregat. 
Större delen av de tekniskt-ekonomiska jämförelserna 
i kapitel 9 behandlar diesel- kontra eldrivna värme­
pumpar. Några inledande synpunkter ges också nedan.
En tekniskt-ekonomisk jämförelse mellan dieselvärme- 
pump och dieselkraftvärmeaggregat görs i kapitel 10.
För att antalet variabler skall kunna hållas på en 
rimlig nivå, har i kapitlen 4-7, där de tekniska as­
pekterna diskuteras, normalt förutsatts den koppling 
som visats i figur 2.1.1. Resultaten har dock redo­
visats på ett sådant sätt, att det i de flesta fall 
bör vara möjligt att dra slutsatser om tekniska pres­
























2.2 Jämförelse mellan en diesel- och en eldriven 
värmepump. Några inledande synpunkter.
En stor dieselmotor har en totalverkningsgrad (axel­
effekt/tillförd effekt) av ca 40 %. Ätervinnbart värme 
ur avgaser och kylvatten är också ca 40 %. Resterande 
20 % utgör förluster. (Dessa kan dock delvis utnytt­
jas, exempelvis på värmepumpens förångarsida.) Vid en 
värmefaktor på 3 i själva värmepumpen blir värmefak­
torn för systemet (utvunnet värme/tillfört värme)
3 • 0,4 + 0,4 _ . ,
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Värmefaktorn för en eldriven värmepump blir, om elmo­
torns verkningsgrad antas vara 0,95,
0,95 • 3 = 2,85
Ovanstående visar att värmefaktorerna för diesel- res­
pektive eldrift inte är direkt jämförbara storheter. 
Beräkningarna antyder också, att elpriset bör vara 
klart över oljepriset för att dieseldrift skall vara 
aktuell. Hur stor skillnaden skall vara beror på de 
yttre förhållandena (storlek, typ av värmekälla och 
värmesänka etc) samt på hur jämförelsen görs. Dessa 
frågeställningar diskuteras i kapitlen 9 och 11.
Nedan visas den principiella påverkan på några teknis­
ka storheter, om jämförelsen görs vid dels samma ut­
vunnen värmeeffekt ur systemet, tabell 2.2.1, dels 
samma effekt från värmekällan, tabell 2.2.2.
Tabell 2.2.1 Dieseldrift 
vunnen värmeeffekt.
kontra eldrift, samma ut-
Dieseldrift Eldrift
Värmefaktor (vid värme­




effekt = 1) 0.50 0.67
Utvunnen effekt ur 
värmepumpens kondensor 0.75 1
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faktorn 3 på själva 
värmepumpen) 1.6 2.85
Utvunnen värmeeffekt 
totalt (vid en värme- 
källeeffekt av 1) 2.0 1.50
Utvunnen effekt ur
värmepumpens kondensor 1.50 1.50
Här har beräkningarna gjorts på allra enklaste sätt. 
Hänsyn har exempelvis inte tagits till att värmepum­
pens kondenseringstemperatur i fallet samma utvunnen 
värmeeffekt är lägre för en dieselvärmepump än för en 
eldriven värmepump (mindre effekt från själva värme­
pumpen) . Mer korrekta och detaljerade beräkningar redo­
visas i kapitel 6. Beräkningarna ovan har gjorts en­
bart för att visa allmänna tendenser för de två driv­
sätten .
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3. ALLMÄNNA TEKNISKA OCH EKONOMISKA FÖRUTSÄTTNINGAR
I detta kapitel presenteras de kostnader för värmepum­
par, dieselmotorer och service/underhäll, som använts 
i de tekniskt-ekonomiska jämförelserna i kapitel 9. 
Vidare diskuteras tillgången i Sverige på värmekällor, 
gruppcentraler, etc, lämpliga för dieseldrivna värme­
pumpar samt den viktiga frågan om miljöpåverkan.
3.1 Kostnader 
Eldrivna värmepumpar
Uppgifter om kostnader för eldrivna värmepumpsystem, 
inkluderande samtliga kringkostnader, inhämtades huvud­
sakligen från avslutade eller pågående BFR-projekt.
Då detta arbete utfördes i ett tidigt skede av projek­
tet, våren 1981, var dessa kostnadsuppgifter huvudsak­
ligen resultat av teoretiska studier. Vid den tiden 
hade ju endast ett fåtal verkliga anläggningar i ak­
tuell storlek, gruppcentraler med 1-10 MW toppeffekt, 
installerats.
Som framgår av avsnittet 3.2 har de tre värmekällorna 
uteluft, avloppsvatten och industriellt spillvärme 
(av +30 °C) valts för närmare studium i detta projekt. 
Resultatet från kostnadssammanställningarna för dessa 
tre värmekällor visas i figur 3.1.1 och 3.1.2. I fi­
gurerna anger de heldragna linjerna de eldrivna värme­
pumparnas kostnader. Dessa är angivna i sorten kr per 
enhet levererad värmeeffekt från värmepumpen. Det kan 
noteras att kostnaden för avloppsvatten- resp spill­
värmepumpar är densamma trots skillnad i temperatur­
nivå. Detta förklaras av de relativt stora kostnader 
i fabriken för återvinning av spillvärmet och för 
transport av det mellan fabriken och gruppcentralen, 
som ofta blir aktuella i det fallet. De heldragna lin­
jerna i figurerna representerar givetvis endast ty­
piska kostnadsnivåer för de tre olika typerna av vär­
mepumpar. I de enskilda fallen kan kostnaden variera 
kraftigt med de lokala förutsättningarna.
Sedan kostnadssammanställningen gjordes har ett fler­
tal anläggningar realiserats, och en avsevärt större 
kunskap om kostnaden för olika typer av värmepumpar 
har nåtts. Jämfört med de visade kurvorna är det 
framför allt variationen med storleken av uteluft- 
värmepumpar, som successivt justerats. Detta storleks­
beroende har visat sig vara mycket mindre än vad man 
utgick ifrån i slutet av 70-talet. Kostnaden för så­
dana värmepumpar tycks vara 5000 à 6000 kr/kW värme, 
beroende av de lokala förutsättningarna men oberoende 
av storleken. De i detta projekt antagna kostnaderna 
för denna typ är därför för låga, framför allt i de 
större storleksområdena. I de tekniskt-ekonomiska be­
räkningarna, kapitel 9, har emellertid en känslighets-
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analys gjorts, i vilken investeringskostnaden har va­
rierats. Med hjälp av resultaten från denna är det 
möjligt för läsaren att dra korrekta slutsatser om 
ekonomin för uteluftvärmepumpar.
Då kostnader för enskilda komponenter i en värmepump 
inte har behövts i de efterföljande tekniskt-ekonomis- 
ka beräkningarna, har sådana uppgifter inte inhämtats 
i detta projekt.
Dieselmotorer
En stationär dieselmotor kan enklast karaktäriseras 
med hjälp av storlek, varvtal, eventuell turbouppladd­
ning och två- eller fyrtaktsdrift. I avsnitt 4.3 dis­
kuteras mer ingående hur verkningsgrader, temperaturer 
på spillvärme från motorn, etc varierar med typen av 
motorer. I de tekniskt-ekonomiska beräkningarna har 
två exempel på motortyper valts ut såsom varande ty­
piska i sina storleksintervall. För axeleffekter mellan 
ca 200 och ca 500 kW har valts en högvarvig typ av 
fyrtaktsmotor (ca 1800 rpm) med turbouppladdning, och 
vid axeleffekter över 500 kW har fyrtaktsmotorer av 
medelvarvstyp (ca 750 rpm), också med turbouppladdning, 
valts. Tekniska detaljer för dessa typer presenteras 
i avsnitt 4.3.
Förutom själva motorn fordras en avgaspanna och värme­
växlare för återvinning av värmet i avgaserna, motorns 
kylvatten etc, ett reglersystem, fundament, byggnad 
och eventuell oljetank. Som avgaspanna har i grund­
fallet antagits en värmeväxlare, i vilken avgaserna 
inte sänks under svavelsyradaggpunkten, dvs inte under 
ca 150 °C. Påverkan på utvinnbar värmemängd, om avga­
serna sänks under denna temperatur med hjälp av en 
värmeväxlare i speciellt syrafast material eller i en 
skrubber, har dock studerats i projektet.
I fallet medelvarvsmotor kan även tyngre oljor än die­
selolja förbrännas. Detta fordrar dock extra utrust­
ning i form av tjockoljefilter, förvärmare, centrifug, 
extra dagtank, Viskosimeter och en extra pump. Enligt 
motortillverkare kostar sådan utrustning ca 25 % av 
själva motorns kostnad. (Procentsatsen beror något på 
motorns storlek.) Överslagsberäkningar har visat att 
denna extrakostnad är väl motiverad vid de prisskill­
nader mellan dieselolja och tjockolja (1500 s Redwood) 
som är aktuella idag. Inom projektets ram har emeller­
tid trolig utveckling av oljemarknaden i Europa stude­
rats, vilket presenteras i kapitel 8. Där framgår att 
den ökade krackerkapaciteten troligen kommer att leda 
till en ökning av andelen lätta produkter från raffi­
naderierna och därmed en minskning av prisskillnaden 
mellan de olika oljekvaliteterna. Av denna orsak har 
i grundfallet antagits att sådan extrautrustning inte 
installerats i de större motorerna. Med hjälp av de 
gjorda känslighetsanalyserna går det emellertid att 
beräkna påverkan på systemets ekonomi, om tjockolja 
används i stället för dieselolja i dessa motorer.
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Utgående från uppgifter från motortillverkare och er­
farenheter från verkliga och planerade kraftvärmean- 
läggningar med dieselmotorer har den totala extrakost­
naden, när en värmepump drivs med diesel- i stället för 
elmotor, kunnat beräknas. Resultatet visas i tabell 
3.1.1. Denna kostnad kan i det enskilda fallet givet­
vis variera kraftigt med de lokala förutsättningarna.
De visade siffrorna skall därför ses som rimliga me­
delvärden på kostnader. Som framgår av figuren redo­
visas kostnaderna i sorten kr/kW värme. Här inkluderas 
allt värme på den varma sidan, alltså även värmeåter­
vinningen från motorn. Det innebär att själva värme­
pumpen blir mindre i dieselfallet jämfört med elfallet. 
Detta är orsaken till att ungefär 30 % av själva vär­
mepumpens kostnad, förutom elmotor och transformator, 
avgår i dieselfallet vid en jämförelse med eldrift.
(Som tidigare nämnts förutsätts i grundfallet att die­
selmotorn kopplas direkt via en växel till värmepum­
pens kompressor.) Med "stort system" avses anläggning­
ar med medelvarvsmotor och med "litet system" motsva­
rande med högvarvsmotor. Med de i tabellen visade 
tillkommande nettokostnaderna har totalkostnaden för 
dieselvärmepumpar kunnat läggas in i figurerna 3.1.1 
och 3.1.2 som streckade kurvor.
Drift-, service- och underhållskostnader
Det finns idag mycket få uppgifter om verkliga drift- 
och underhållskostnader för större värmepumpar. Orsa­
ken är givetvis att fleråriga drifterfarenheter finns 
endast för ett litet fåtal anläggningar. Normalt bru­
kar service och underhåll för större eldrivna värme­
pumpar antas svara för en årlig kostnad motsvarande 
2 à 2,5 % av systemets investeringskostnad. För die- 
seldrivna system brukar man räkna med en dubbelt så 
stor kostnad, dvs 4 à 5 %. Dessa kostnadsnivåer har 
antagits gälla även i detta projekt.
För den mindre typen av dieselmotor (1800 rpm) till­
kommer en kostnad för totalrenovering ungefär vart 
tredje år. Denna kostnad är ca en tredjedel av in­
köpskostnaden för motorn, dvs ca 60 kr/kW värme. I de 
ekonomiska beräkningarna har denna kostnad behandlats 
som en årlig kostnad (20 kr/kW värme och år) och ba­
kats in i service- och underhållskostnaden.
Till ovan nämnda kostnader kommer de för drift av vär­
mepumpens kringutrustning. Dessa består framför allt 
av elkostnader för drift av fläktar och för avfrost- 
ning (i fallet uteluft) och för drift av pumpar på 
värmepumpens förångarsida. Med hjälp av erfarenheter 
från verkliga anläggningar har elbehovet för denna 
kringutrustning uppskattats för de i de tekniskt- 
ekonomiska beräkningarna valda fallen. Därvid har 
hänsyn givetvis tagits till den årliga drifttiden i 
varje enskilt fall.
De totala årliga kostnaderna för drift, service och 
underhåll har beräknats som summan av ovan nämnda del­
kostnader. En viss del av denna totalkostnad, framför
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allt för drift och underhåll, skulle emellertid varit 
aktuell också i en gruppcentral med en konventionell 
oljepanna. De kostnader, som skall belasta värmepumps- 
anläggningen, har därför beräknats som skillnaden mel­
lan den totala kostnaden och den, som ändå skulle ha 
förekommit. Den senare har uppskattats med hjälp av 
erfarenheter från några verkliga gruppcentraler. Re­
sulterande värden för dessa kostnader framgår av för­
utsättningarna för de tekniskt-ekonomiska beräkning­
arna i kapitel 9.
Olika komponenters livslängd
Någon verklig erfarenhet angående livslängden för oli­
ka komponenter i större eldrivna värmepumpar finns^ 
ännu inte. Normalt brukar en schablonsiffra på 15 år 
för hela anläggningen användas. Denna siffra har an­
vänts också i detta projekt, även om livslängden i 
verkligheten torde variera mellan olika komponenter.
Ett av problemen med verkligt små dieselmotorer för 
användning i värmepumpar är deras korta livslängd.
För de storleksordningar, som diskuteras i detta pro­
jekt, är dock situationen annorlunda. För högvarviga 
motorer med 100 kW-500 kW axeleffekt fordras en hel­
renovering ungefär vart tredje år, vilken kostar ca 
en tredjedel av motorns inköpspris. Med en sådan åt­
gärd och årligt underhåll blir livslängden lika lång 
som för värmepumpen. Kostnaden för helrenoveringen 
har som nämnts ovan i beräkningarna bakats in i de 
årliga drift-, underhåll- och servicekostnaderna. För 
mellanvarvsmotorer över 500 kW axeleffekt blir med de 
årliga kostnader för underhåll etc, som nämnts ovan, 





















































Tabell 3.1.1 Skillnader i investering mellan diesel 
och eldrift.
Tillkommer: Kostnad, kr/kW värme
Stort Litet
system system
Motor inkl avgasp. 400 200




Elmotor, transformator och 
« 30 % av värmepumpens
kostnad ä 400 ~400
Netto: + 400 + 200
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3.2 Värmekällor
Som värmekällor till värmepumpar i gruppcentraler kan 
framför allt följande användas:
Uteluft
Sjö-, hav- och flodvatten (eventuellt med utnytt­
jande av vattnets isbildningsvärme vintertid)
Avloppsvatten från reningsverk
Industriellt spillvärme
Säsongslager som lagras med värme sommartid från
sol, uteluft, sjöar etc
För att hålla antalet tekniska parametrar på en rim­
lig nivå har i projektet tre slag av värmekällor valts 
ut för närmare studium, nämligen uteluft, avloppsvat­
ten och industriellt spillvärme. Närmare förutsätt­
ningar i form av temperaturnivåer etc för dessa fram­
går av avsnitt 4.2. För samtliga dessa värmekällor 
har förutsatts att de alltid finns i överskott jäm­
fört med vad som behövs för att täcka det aktuella 
värmebehovet. Denna förutsättning torde vara uppfylld 
i de flesta fall för uteluft och ofta för industriellt 
spillvärme men kan ibland vara diskutabel i fallet av­
loppsvatten .
Tillgången på uteluft som värmekälla är naturligtvis 
obegränsad. Problem med buller, fysisk storlek på 
uteluftbatteriet och lokal klimatpåverkan kan dock i 
praktiken innebära vissa begränsningar, när grupp­
centralen är belägen i omedelbar närhet av bebyggel­
sen. Det är dock svårt att uppskatta hur stor andel 
av befintliga gruppcentraler, som av sådana skäl inte 
kan använda uteluf.t.
En förutsättning för användning av avloppsvatten som 
värmekälla är att avståndet mellan reningsverk och 
gruppcentral är litet eller måttligt. I annat fall 
kan investeringskostnaden för anläggningen vida över­
stiga vad som antagits tidigare i detta kapitel. Nå­
gon utredning om hur stor den tekniska potentialen är 
för användning av avloppsvatten i gruppcentraler har 
oss veterligen inte gjorts.
För industriellt spillvärme gäller motsvarande vill­
kor som för avloppsvatten, dvs det fordras ett kort 
avstånd mellan fabrik och gruppcentral. Allmänna^ 
ingenjörsbyrån gjorde 1978 en utredning om tillgången 
på industriellt spillvärme i närheten av samhällen 
med minst 200 invånare. En sammanställning, som gjorts 
vid Värmeteknik och maskinlära med hjälp av denna ut­
redning, redovisas i tabell 3.2.1. I denna visas 
spillvärmetillgången i relation till samhällets maxi­
mala effektbehov, dels totalt, dels som funktion av 
kvaliteten på spillvärmet. Av tabellen framgår att 
den totala potentialen för användning av spillvärme 
är 13 TWh. Värmepump måste användas åtminstone vid 
kvaliteterna 3 och 4, vilket motsvarar 6 TWh.
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Tabell 3.2.1 Tillgång på industriellt spillvärme i 
Sverige i närheten av samhällen med minst 200 invånare 
(enligt Allmänna ingenjörsbyrån: Kartläggning av in­














0-20 % 3572 1794 566 633 579 46
20-40 % 1516 320 136 60 1000 21
40-60 % 200 43 - - 157 4
60-80 % 972 353 140 158 321 7
80-100 % 330 - 330 - - 1
100-200 % 2148 807 40 53 1248 5
> 200 % 4214 545 1920 60 1689 9
Tot: 12950 3860 3130 960 4990
Kvaliteter :
1 = ånga > 100 °C (rökgaser eller luft > 200 °C), 
(svalnande fast material 800- 
900 °C)
2 = vatten 80-100 °C (rökgaser 150- 200 °C)
3 = vatten 60-80 °C (torkluft 100- 160 °C)




K-Konsult har gjort en utredning om antalet befintliga 
gruppcentraler i Sverige. Resultatet visas sammanfatt­
ningsvis i tabell 3.3.1. Av denna framgår^att totala 
antalet centraler är 9-10 000, av vilka något mer än 
hälften är icke-industriella. De industriella svarar 
dock för det ojämförligt största värmebehovet, 65-75 
TWh/år av totalt 80-90. Även de icke-industriella 
svarar dock för en betydande andel av landets upp- 
värmningsbehov, 16 TWh/år. Hur manga av de industri­
ella centralerna som kan användas för värmepumpar av 
de typer som diskuteras i detta projekt är idag omöj­
ligt att säga. På K-Konsult pågår för närvarande ett 
projekt, där svenska gruppcentraler, både industri­
ella och icke-industriella, kartläggs mer i detalj.
Inom projektets ram har en utredning gjorts om anta­
let befintliga industriella och icke-industriella 
centraler med trycksatta pannor, vilka lämpligen kan 
konverteras till värmepumpdrift. Denna utredning pre­
senteras separat i Appendix 4.
Tabell 3.3.1 Gruppcentraler i Sverige










Totalt : 9000-10000 80-90
4. TEKNISKA PRESTANDA HOS INGÅENDE KOMPONENTER
4.1 Inledning
I detta kapitel redovisas resultaten av de insamlingar 
av tekniska data via litteraturen, tillverkare etc, 
och bearbetningar av dessa för olika komponenter, som 
genomförts i projektet. En korrekt bedömning av på­
verkan på systemet ur teknisk synpunkt vid övergång 
från el- till dieseldrift fordrar en ingående känne­
dom om sådana data. Denna del av projektet har därför 
bedömts som en av de viktigaste och har, vid sidan av 
uppbyggnaden av datorprogrammet, varit den mest tids­
krävande. Den här insamlade kunskapen har givetvis 
också varit en förutsättning för datorprogrammet, som 
beskrivs i kapitel 5.
Då resultaten av datorsimuleringarna, kapitel 6 och 7, 
och trovärdigheten till dessa i stor utsträckning är 
avhängiga av gjorda antaganden om olika komponenters 
prestanda, presenteras dessa relativt ingående i detta 
kapitel. Detta material kan troligen vara av värde 
även för andra projekt, i vilka större värmepumpar 
skall dimensioneras eller simuleras.
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4.2 Distributionssystem och värmekällor 
Distributionssystem:
I datorprogrammet finns temperaturdata för tre olika 
distributionssystem. Två av systemen är indirekta med 
primär- och sekundärsystem och undercentraler emellan. 
Det tredje är ett direkt distributionssystem.
Det första indirekta distributionssystemet har tempe­
raturdata motsvarande Göteborgs fjärrvärmenät. Vid 
dimensionerande utetemperaturen (i Göteborg -16 °C) är 
framledningstemperaturen 120 °C och returtemperaturen 
72 °C. Temperaturnivåerna som funktion av utomhustem- 
peraturen för detta system visas i figur 4.2.1.
Det andra indirekta distributionssystemet har genom­
gående 5 °C lägre temperatur på både framlednings- 
och returvatten. Detta system har valts dels beroende 
på att Göteborgs fjärrvärmenät har en temperaturnivå, 
som är något högre än den som vanligen förekommer i 
denna typ av system, dels för att kunna visa hur stor 
betydelse denna sänkning av den absoluta temperatur­
nivån har på värmepumpens effektivitet och möjlighe­
ter. I det förstnämnda systemet blir kondenserings- 
temperaturen i en eldriven värmepump så hög att R12 
inte kan utnyttjas.
Det direkta distributionssystemet har en avsevärt läg­
re absolut temperaturnivå och mindre differens mellan 
framlednings- och returtemperatur än de indirekta sys­
temen. Figur 4.2.2 visar temperaturnivåerna som funk­
tion av utomhustemperaturen för detta system. Volyms­
flödet per tidsenhet är i detta system konstant, obe­
roende av utomhustemperaturen.
Vid kapacitetsreglering med hjälp av varvtalet eller 
slid (skruvkompressorer) respektive avlastning av 
cylindrar (kolvkompressorer) går värmepumpen kontinu­
erligt, och avgiven värmemängd avpassas på ett sådant 
sätt att distributionsvattnets temperaturhöjning i 
värmepumpen blir densamma som dess temperatursänkning 
i distributionssystemet. Vid on/off-reglering däre­
mot kan avgivet värme från värmepumpen under "on"- 
perioderna bli avsevärt större än värmebehovet under 
motsvarande tidsrymd, vilket leder till en kraftigt 
ökad temperaturändring i värmepumpen hos distribu- 
tionsvattnet. I direkta distributionssystem är tempe­
raturändringen hos vattnet i distributionssystemet 
oftast mycket liten under de delar av året, då behovet 
av kapacitetsreglering är stort. Trots en kraftig pro­
centuell ökning av temperaturdifferensen hos vattnet 
i kondensorn under "on"-perioderna fås därför rimliga 
kondensering stemperaturer i värmepumpen. I indirekta 
distributionssystem, däremot, kan nödvändig tempera­
turdifferens i distributionssystemet under dessa 
delar av året vara avsevärd, upp emot 25 °C. En kraf­
tig procentuell ökning av denna temperaturdifferens i 
kondensorn under "on"-perioderna skulle därför leda 
till helt orimliga kondenseringstemperaturer. Detta
kan i verkliga anläggningar åtgärdas på olika sätt. I 
programmet har antagits att en bufferttank med sepa­
rat cirkulationspump används, så att temperaturskill­
naden hos vattnet över värmepumpen alltid blir den­
samma som nödvändig temperaturskillnad i distribu­
tionssystemet. För det direkta distributionssystemet 
har i programmet tagits hänsyn till den ökade tempe­
raturskillnaden i värmepumpen, och någon bufferttank 
har således inte inkluderats i detta fall.
Värmekällor:
Programmet innehåller beräkningsrutiner för tre olika 
värmekällor.
Den första värmekällan är utomhusluft. Temperaturdata 
för Göteborgsområdet från SMHI i form av dygnsmedel- 
temperaturer har utnyttjats. Luften förutsätts cirku­
lera genom luftbatteriet med hjälp av en fläkt, och 
förångningen sker indirekt via en vattenlösning med 
fryspunktsnedsättande medel.
Ett särskilt problem vid beräkningar med uteluft som 
värmekälla är luftens fukthalt. I programmet har an­
tagits normala fukthalter, och beräkningarna har 
gjorts med entalpier för fuktig luft för alla tempera 
turer över fryspunkten. Under fryspunkten blir situa­
tionen mer komplicerad. Påfrysningen på uteluftvärme- 
växlaren ger ett ökat värmeöverföringsmotstånd, vil­
ket tenderar att sänka förångningstemperaturen. Sam­
tidigt ger isbildningsvärmet ett extra värmetillskott 
vilket tenderar att höja utgående lufttemperatur och 
därmed också förångningstemperaturen. I programmet 
har gjorts den approximationen att dessa två effekter 
ungefärligen tar ut varandra.
Den andra värmekällan är avloppsvatten. I datorpro­
grammet har temperaturdata från Frederikshavnsanlägg- 
ningen /4.2.2/ använts. Figur 4.2.3 visar avloppsvatt 
nets medeltemperatur som funktion av årstiden.
Den tredje värmekällan är industriellt spillvärme, 
vilket antas ha konstant temperatur oberoende av års­
tiden. Olika temperaturnivåer kan väljas genom indata 




4.2.2 Petersen, B., Diesel heat pump for district 
heating plants and for the heating of large 
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Figur 4.2.3 Medeltemperatur från avloppsvattenan­
läggning i Fredrikshavn (1/6 1978 - 1/6 1979).
/4.2.2/.
4.3 Dieselmotorer
4.3.1 Inledning och definitioner
I detta avsnitt diskuteras det faktaunderlag, som an­
vänts för uppbyggnad av beräkningsmodellen för diesel­
motorer i datorprogrammet. De motortekniska data, som 
är av största intresse vid denna typ av beräkningar, 
är termodynamiska aspekter såsom axeleffekt, värme­
effekter i kylvatten och avgaser etc samt temperatur­
nivån på dessa värmemängder. Figur 4.3.1 visar en 
schematisk bild över en dieselmotor med värmeväxlare 
för värmeåtervinning. Dieselmotorns prestanda i form 
av moment och axeleffekt måste överensstämma i sam­
spelet med kompressorn (se avsnitt 7.3). För att kunna 
beskriva dieselmotorn vid värmepumpens olika drifts­
situationer innehåller beräkningsmodellen sådana mo­
tortekniska data som funktion av motorns last och 
varvtal. Konstruktion, materialval, underhåll och 
dieselavgasernas sammansättning etc kommer inte att 
tas upp i detta avsnitt.
De motortyper som har studerats här är snabbgående 
och mellanvarvsdieselmotorer. Varvtalsintervallen för 
olika motortyper är inte väldefinierade. Här betyder 
beteckningarna snabbgående och medelvarvs motorer no­
minellt varvtal mellan 1500 och 2000 rpm respektive^ 
700 och 1000 rpm. Snabbgående motorer tillverkas från 
mycket små enheter upp till omkring 500 kW axeleffekt. 
Medelvarvsmotorer tillverkas i storleksintervallet 
från 500 kW till omkring 5 MW. För båda motortyperna 
har data till beräkningsmodellen valts från fyrtakts- 
motorer utrustade med turboladdare. Långsamtgående 
motorer tillverkas i storlekar från omkring 2,5 MW.^ 
Denna motortyp har inte studerats i detta projekt på 
grund av att potentialen bedöms vara liten för an­
läggningar, som är tillräckligt stora för denna motor­
typ.
Motordata såsom kylvattenmängder och avgastemperatu­
rer etc varierar mellan olika motorfabrikat. De vär­
den som använts i beräkningsmodellen har, liksom de 
data som presenteras i figurerna i detta avsnitt, till 
största delen hämtats från /4.3.1/, /4.3.3/ och 
/4.3.4/. Hur variationer i valet av dessa data påver­
kar en dieseldriven värmepump redovisas i parameter­
studien, kapitel 6.
Andelen axelarbete, som produceras per tillförd enhet 
bränsleenergi, benämns här mekanisk verkningsgrad.
Den mekaniska verkningsgraden, mängd avgasvärme etc 
anges nedan i procent per enhet bränsleenergi.
Temperaturnivån på värmet från dieselmotorn är av 
stor betydelse för möjligheterna till värmeåtervin­
ning. I värmepumpsystem är det naturligtvis mest för­
delaktigt att tillföra så stor andel som möjligt av 
detta värme efter värmepumpens kondensor.
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4.3.2 Medelvarvsmotorer
Figur 4.3.2 visar en översiktsbild av energifördel­
ningen från en medelvarvsmotor vid nominellt varvtal 
och full last.
Den ur termodynamisk synvinkel viktigaste parametern 
är naturligtvis den mekaniska verkningsgraden. I fi­
gur 4.3.3 visas den mekaniska verkningsgraden som 
funktion av varvtalet för drift utmed propellerkurvan. 
Figur 4.3.4 visar motsvarande vid konstant varvtal 
som funktion av motorns belastning. Dessa kurvor vi­
sar att den mekaniska verkningsgraden påverkas rela­
tivt lite av båda typerna av kapacitetsreglering, vid 
måttlig nedreglering. Den mekaniska verkningsgraden 
har ett maximum vid ungefär 70-75 % av maximala ef­
fektuttaget .
Värmet i dieselmotorns avgaser är det värme från mo­
torn, som kan återvinnas vid högsta temperaturen. To­
tala värmemängden (procentuellt) i dieselmotorns av­
gaser påverkas relativt lite av motorns last och varv­
tal. Figur 4.3.5 och figur 4.3.6 visar exempel på hur 
totala värmemängden i avgaserna varierar för drift ut­
med propellerkurvan respektive lastreglering vid kon­
stant varvtal. I figur 4.3.7 och 4.3.8 visas hur av­
gastemperaturen efter turboladdaren varierar under 
motsvarande förhållanden. Den andel av totala värme­
mängden i avgaserna som kan utnyttjas är naturligtvis 
beroende på graden av nedkylning vid värmeåtervin­
ningen. Figur 4.3.6 och figur 4.3.8 visar att vid läg­
re last ökar totala värmemängden i dieselmotorns av­
gaser något, medan avgastemperaturen sjunker. Detta 
betyder att vid lägre belastning har en något större 
andel av totala värmemängden låg temperatur, vilket 
påverkar värmeåtervinningen negativt.
Efter avgasvärmet kommer ur temperatursynpunkt värmet 
från motorns mantelkylning. Kylningen av motorns tur­
boladdare är ofta via kylvattnet integrerat med man­
telkylning en . För många mellanvarvsmotorer är kyl­
vattentemperaturen från motorn oberoende av motorbe­
lastningen. Mängden värme från mantelkylningen ökar 
med minskad belastning, vilket illustreras i figur 
4.3.9 och figur 4.3.10. Värmemängden från kylningen 
av turboladdaren är mycket mindre än den från mantel­
kylning. Dess variation visas också i ovannämnda fi­
gurer.
Temperaturnivån på kylvattnet från mantelkylningen är 
i konventionella motorer omkring 75 °C. Temperatur­
nivån på kylvattnet sänks vanligen omkring 8 °C vid 
kylningen. I indirekta distributionssystem är denna 
temperatur ofta för låg för att värmet skall kunna 
tillsättas efter värmepumpens kondensor. Erfarenheter 
från bl a Sulzer /4.3.2/ och Nohab Diesel /4.3.1/ vi­
sar att temperaturnivån på mantelkylningen kan höjas 
avsevärt utan att motorn i övrigt påverkas negativt. 
Figur 4.3.11 /4.3.2/ visar energibalansen över en 
dieselmotor som funktion av kylvattentemperaturen från
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motorn. Den mekaniska verkningsgraden påverkas mycket 
lite. Mängden värme sjunker med ökad temperatur, me­
dan värmemängden i avgaserna ökar något. Hur en höj­
ning av kylvattentemperaturen påverkar årsvärmefaktorn 
för en dieseldriven värmepump i olika distributions­
system redovisas i avsnitt 6.3.
Värmet från motorns luftkylningssystem har vanligen 
mycket lägre temperatur än värmet från mantelkylning- 
en. I konventionella kylsystem är temperaturnivån på 
kylvattnet 30-35 °C före luftkylningen och 3-4 °C 
högre efter. Även för tillvaratagande av detta värme 
görs utvecklingsarbete för att förbättra dieselmoto­
rers anpassning till värmepumpsystem. Enligt Nohab 
Diesel /4.3.1/ kan luftkylningen ske med ingående kyl- 
vattentemperatur, 65 °C, och utgående, omkring 72 °C. 
Vid fullast är värmemängden från denna kylning om­
kring 10 %. Värmemängden sjunker emellertid vid lägre 
belastning, och dess variation visas i figur 4.3.12 
och figur 4.3.13.
4.3.3 Snabbgående dieselmotor
Figur 4.3.14 visar energifördelningen för en snabb­
gående dieselmotor vid fullast och nominellt varvtal. 
För de flesta motortekniska data kan samma generella 
slutsatser dras för snabbgående dieselmotor som för 
mellanvarvsdieslar. För att undvika onödiga upprep­
ningar diskuteras endast skillnaderna i detta avsnitt.
Den mekaniska verkningsgraden är något lägre för denna 
typ av motor jämfört med mellanvarvsdiesel. Verknings­
graden har också ett starkare beroende av motorbelast­
ningen, vilket framgår av figur 4.3.15. Avgastempera­
turen är högre från en snabbgående dieselmotor (om­
kring 500 °C) jämfört med en mellanvarvsdiesel (knappt 
400 °C). Kylvattentemperaturen från motorns mantel- 
kylning ligger vanligen mellan 70 °C och 75 °C. Några° 
erfarenheter från försök att höja denna temperaturnivå 
har inte rapporterats från tillverkare eller littera­
turen. Värmemängden från motorns laddluftkylare är 
mindre jämfört med den från en mellanvarvsmotor, ef­
tersom förbränningstrycket är lägre. De data som ut­
nyttjas för snabbgående dieselmotorer har hämtats 
från /4.3.4/ och /4.3.8/.
De motordata som finns i datorprogrammet är för båda 
motortyperna: Mekanisk verkningsgrad, mängd avgas­
värme, avgastemperatur, mängd kylvattenvärme, kylvat­
tentemperatur, mängd värme från laddluftkylaren och 
dess temperaturnivå. Samtliga data finns som funktion 
av motorns belastning samt varvtal. Motorernas pres­
tanda i form av moment som funktion av varvtalet, se 
avsnitt 7.3, finns också tillgängliga i programmet.
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Figur 4.3.1 Dieselmotor med värmeväxlare.
Mekanisk verkningsgrad 40.1 O,




Figur 4.3.2 Värmebalans för en mellanvarvsdiesel. 












Figur 4.3.4 Mekanisk verkningsgrad som funktion av 










Figur 4.3.6 Mängd avgasvärme som funktion av motor­




Figur 4.3.7 Avgastemperatur efter turboladdare som 





Figur 4.3.8 Avgastemperatur efter turboladdare som 






















Figur 4.3.9 Mängd kylvattenvärme son funktion av 
motorbelastning (propellerkurva). Mellanvarvsdiesel.




Figur 4.3.10 Mängd kylvattenvärme som funktion av 











Engine 6ZL 40/48 Type
N at 100% load = 515kW/cylinder 
n = 514 r.p.m = constant 
t air intake = 15°C = constant
%







Cylinder cooling water temperature 
at engine outlet in °C
Figur 4.3.11 Värmebalans för en mellanvarvsdiesel vid 
varierande temperatur på vattnet från mantelkylningen. 
/4.3.2/.
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Figur 4.3.12 Värmemängd från luftkylning som funk­





Figur 4.3.13 Värmemängd från luftkylning som funk­
tion av motorbelastning (konstant varvtal). Mellan- 
varvsdiesel.
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Mekanisk verkningsgrad 36 .,5 %
Kylvattenvärme 11,. 0 %
Avgasvärme 36 .. 5 %
Laddluftkylare 6 ,.0 O."O
01jekylning 5,.0 %
Figur 4.3.14 Värmebalans för en snabbgående dieselmotor. 












Figur 4.3.15 Mekanisk verkningsgrad som funktion av 





De tre vanligaste typerna av kompressorer för värme­
pumpar är kolvkompressorer, skruvkompressorer och 
turbokompressorer. Vilken typ av kompressor som väljs 
beror till stor del på värmepumpens storlek, men ock­
så andra aspekter som temperaturförhållanden, arbets- 
medium och övriga driftsförhållanden har betydelse 
för valet. Alla tre typerna har sina fördelar inom 
respektive användningsområde.
I figur 4.4.1 från /4.4.1/ visas de vanliga kapaci- 
tetsområdena för de olika kompressortyperna. Kolvkom­
pressorer tillverkas i stort sett i alla storlekar, 
men används vanligen i små och medelstora värmepumpar. 
Skruvkompressorer används i medelstora och stora vär­
mepumpar. De tillverkas i enheter med kylkapaciteter 
upp till omkring 7 MW. Turbokompressorer har hittills 
främst använts i stora anläggningar med värmekapaci- 
teter större än 2 MW, men mindre enheter har börjat 
tillverkas.
För turbokompressorer har grunddata insamlats men 
ännu inte lagts in i programmet. Samtliga beräkning­
ar har därför gjorts endast för kolv- och skruv­
kompressorer .
I det följande genomgås de viktigaste termodynamiska 
aspekterna på kompressorer med tonvikt på användning 
i stora värmepumpar, speciellt dieseldrivna. Fram­
ställningen behandlar inte frågeställningar om kon­
struktion, tätningsproblem och livslängd. För dessa 
aspekter hänvisas till /4.4.2-5/. Den nedanstående 
diskussionen behandlar främst hur de isentropa och 
volymetriska verkningsgraderna påverkas av ett antal 
parametrar.
Den isentropa verkningsgraden definieras som kvoten 
mellan den teoretiska axeleffekten som krävs för en 
isentrop kompression och den axeleffekt som krävs för 
en verklig kompression. Den volymetriska verknings­
graden definieras som kvoten mellan den mängd gas som 
i verkligheten sugs in per kolvslag eller varv och 
den teoretiska slagvolymen (kolvkompressorer) resp 
insugningsvolymen (skruvkompressorer).
De parametrar som tas upp är tryckförhållandet, kon- 
denseringstemperaturen, typen av köldmedium, kom­
pressorvarvtal samt kapacitetsreglering. För skruv­
kompressorer diskuteras också oljans inverkan.
Resultaten av denna faktainsamling har legat till 
grund för simuleringen av de olika typerna av kom­
pressorer i värmepumpsprogrammet och framtagning av 
de för systemet intressanta parametrarna. En betydan­
de del av de fakta, som använts för framtagning av
simuleringsmodellerna, är konfidentiella och kan där­
för inte redovisas här.
De modeller för beskrivning av kompressorer som finns 








Eventuell avlastning av cylindrar
Varvtal
Ekvationernas giltighetsområde:
Tryckförhållande: 2-11 bar 









Tryckförhållande: 2-14 bar 
Köldmedium: R22, R12 och R114.
Inbyggt volymförhållande: 2.6 och 3.5.
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4.4.2 Kolvkompressorer
Kolvkompressorer är liksom skruvkompressorer positiva 
deplacement-maskiner, som komprimerar gasen mekaniskt. 
Kolvkompressorer kan vara antingen enkel- eller dub­
belverkande. I enkelverkande kompressorer komprimeras 
gasen bara på ena sidan av kolven och utför endast en 
komprimering per kolvslag. I dubbelverkande komprime­
ras gasen alternerande på båda sidorna om kolven. Nu­
mera används endast enkelverkande kolvkompressorer 
för värmepumpar och kylanläggningar.
Kolvkompressorer kan vidare indelas i hermetiska och 
öppna kompressorer. I hermetiska är både kompressor 
och elmotor inneslutna i ett hermetiskt hölje, vilket 
eliminerar läckagerisken vid kompressorns drivaxel 
och medför att den värme, som alstras av elmotorn, 
direkt kan tas upp av den kalla suggasen. Små herme­
tiska kompressorer har ofta helsvetsade höljen, och 
dessa s k helhermetiska kompressorer kan inte tas 
isär för reparationer, vilket däremot är möjligt med 
s k semihermetiska maskiner. Helhermetiska utföranden 
används endast för riktigt små kompressorenheter, 
semihermetiska görs däremot i enheter för kylkapacite- 
ter upp till omkring 100 kW enligt /4.4.1/. Hermetis­
ka kompressorer är naturligtvis begränsade till att 
använda elmotorer som drivkälla.
För komprimering av ammoniak kan endast öppna kom­
pressorer användas, eftersom ammoniak angriper koppar.
I den fortsatta diskussionen behandlas endast öppna 
kolvkompressorer, eftersom det är den typ som används 
i stora anläggningar.
Gasflödet in och ut ur en kolvkompressor kontrolleras 
av självverkande ventiler. Skillnaden mellan cylinder­
tryck och trycket på sugsidan respektive högtrycksi­
dan bestämmer ventilens läge. Större delen av förlus­
terna i en kolvkompressor beror på tryckfall i dessa 
ventiler. Det är därför av avgörande betydelse för 
kolvkompressorns verkningsgrad.
Det görs mycket forsknings- och utvecklingsarbete för 
att förbättra ventilkonstruktionerna, bl a har sedan 
1975 den Tekniska Högskolan i Trondheim och Sabroe 
ett forskningssamarbete inom detta område, se /4.4.6/.
Nedan redovisas en del av den faktainsamling, som 
gjorts för att studera olika parametrars inverkan på 
den isentropa och lolymetriska verkningsgraden.
I figur 4.4.2-3 presenteras Villardsens /4.4.6/ experi­
mentella värden av volymetriska och isentropa verk­
ningsgrader som funktion av tryckförhållandet vid oli­
ka kondenseringstemperaturer. Figur 4.4.2 visar re­
sultaten från dessa mätningar vid användning av R22 
som köldmedium, och figur 4.4.3 visar motsvarande för 
ammoniak. Resultat från mätningar av den volymetriska 
verkningsgraden som funktion av tryckförhållandet vid 
en konstant kondenseringstemperatur och med R22 som
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köldmedium, dels med optimal dels med konventionell 
inställning av kompressorventilerna, av Bredesen 
/4.4.7/ visas i figur 4.4.4. En jämförelse mellan fi­
gur 4.4.2 och figur 4.4.4 visar god överensstämmelse 
över hur den volymetriska verkningsgraden avtar med 
ökat tryckförhållande. Figur 4.4.2 visar att den vo­
lymetr iska verkningsgraden påverkas relativt lite av 
den absoluta trycknivån. Bredesens resultat visar 
också att den volymetriska verkningsgraden för kolv­
kompressorer ytterligare kan förbättras något. Figur 
4.4.5 presenterar resultat av Paul /4.4.8/ från mot­
svarande mätningar av den volymetriska verkningsgra­
den för en mindre kompressor vid konstant kondense- 
ringstemperatur med varvtalet som parameter. Dessa 
resultat visar ett liknande beroende av tryckförhål­
landet men lägre verkningsgrader.
Figur 4.4.2, som också illustrerar hur de isentropa 
verkningsgraderna varierar med tryckförhållandet vid 
olika kondenseringstemperaturer, visar att den isen­
tropa verkningsgraden är mindre beroende av tryck­
förhållandet än den volymetriska verkningsgraden men 
att kondenseringstemperaturen har större inverkan på 
den isentropa verkningsgraden. Den isentropa verk­
ningsgraden ökar med ökad kondenseringstemperatur i 
detta temperaturområde.
En jämförelse mellan figur 4.4.2 och figur 4.4.3 vi­
sar att den volymetriska verkningsgraden är ungefär 
lika stor för ammoniak och R22, emedan den isentropa 
verkningsgraden är något högre för ammoniak, vilket 
bl a beror på att ammoniak ger lägre tryckförluster 
i ventilerna.
Pierre /4.4.9/ har för beräkning av volymetriska och 
isentropa verkningsgrader utarbetat ekvationssamband, 
utgående från experimentella försök och data från o- 
lika kompressortillverkare. Dessa ekvationer kan an­
vändas för beräkning av ovannämnda verkningsgrader, 
för goda öppna kolvkompressorer i storlekar från 
1-100 kW axeleffekt vid kompression av R22, R502, 
ammoniak och R12. Ett direkt samband för hur verk­
ningsgraderna påverkas av insugningstemperaturen har 
också tagits fram. Resultat från beräkningar med 
ovannämnda samband, som funktion av tryckförhållandet 
med R22 och R12, visas i figurerna 4.4.6 och 4.4.7. 
Beräkningarna har utförts med 20 graders överhettning 
för R12 och med 10 grader för R22, vilket kan anses 
vara rimliga värden. Kondenseringstemperaturen är 
+35 °C i båda fallen. En jämförelse med figur 4.4.2 
visar god överensstämmelse för R22. Resultaten från 
beräkningarna med R12 ger 4 % lägre volymetrisk och 
10 % lägre isentrop verkningsgrad jämfört med motsva­
rande för R22 vid ett tryckförhållande lika med 6.
Utvecklingen inom kompressorkonstruktionen har gått 
mot högre varvtal, 1000-1800 varv per minut. Den övre 
gränsen bestäms till största delen av ventilkapacite­
ten. Höga varvtal medför höga gashastigheter i ven­
tilerna, beroende på tillgänglig ventilarea, vilket i
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sin tur resulterar i höga tryckfall i ventilerna.
Varvtalets inverkan på en kompressors verkningsgrad 
är viktig dels ur den synvinkeln att en kompressors 
kapacitet är direkt proportionell mot varvtalet, för­
utsatt att den volymetriska verkningsgraden kan anses 
konstant, dels för möjligheten att reglera kompres-. 
sorns kapacitet genom att variera varvtalet vid varie­
rande behov. Denna typ av reglering kräver en driv­
källa med variabelt varvtal eller sammankoppling via 
växel med variabel utväxling. En elmotors hastighet 
kan vanligen endast nedregleras fran full hastighet 
till halv hastighet. Dessa aspekter diskuteras när­
mare i kapitel 7.
Figur 4.4.8 visar Villardsens /4.4.6/ experimentella 
värden på hur den isentropa och volymetriska verk­
ningsgraden varierar med varvtalet för R22 och ammo­
niak vid konstant kondenserings— och förangningstem— 
peratur för en medelstor kolvkompressor. Figur 4.4.9- 
12 visar motsvarande experimentella resultat från 
Sabroe för R22 vid fyra olika kombinationer av kon­
denserings— och förangningstemperaturer. Resultaten 
i figur 4.4.8 visar att den volymetriska verknings­
graden är praktiskt taget konstant i hela varvtals- 
området för både R22 och ammoniak. Den isentropa verk­
ningsgraden påverkas i större utsträckning av varv­
talet, och minskningen av den isentropa verkningsgra­
den vid ökat varvtal är störst för R22. Resultaten i 
figur 4.4.8 visar god överensstämmelse med resultaten 
för R22 i figur 4.4.11. En jämförelse mellan figurer­
na 4.4.9-12 och därmed verkningsgradsvariationens 
beroende på varvtalet vid olika temperaturer visar 
att den isentropa verkningsgraden är mindre känslig 
för varvtalsvariationer vid höga tryckförhållanden 
och högre kondenseringstemperaturer.
Kapacitetsreglering
Det finns flera olika metoder för att reglera kapaci­
teten hos en kolvkompressor. En redan tidigare nämnd 
metod är variation av kompressorns varvtal. Den van­
ligaste metoden för reglering av sma anläggningar är 
on/off-reglering, vilket är en billig enkel metod som 
inte påverkar kompressorns verkningsgrad i stor ut­
sträckning .
Det finns också möjlighet att reglera ned kapaciteten 
genom att strypa sugledningen till kompressorn. Denna 
metod kräver inte heller någon komplicerad utrustning, 
men den har en mycket ogynnsam inverkan på den isen­
tropa verkningsgraden, eftersom effektbehovet till 
kompressorn är i det närmaste konstant trots minsk 
ningen i kapacitet.
Den vanligaste metoden för reglering av stora kolv­
kompressorer är avlastning av cylindrar genom att 
hålla insugningsventilerna öppna under kompressions- 
slaget. Stora moderna kolvkompressorer kan innehålla 
upp till 16 cylindrar. Möjlighet till stegvis nedreg-
lering av dessa kan resultera i en mycket flexibel 
kompressor. Denna metod för kapacitetsreglering på­
verkar endast i ringa grad den isentropa verkningsgra­
den. Några exempel på denna påverkan redovisas nedan.
Figur 4.4.13 av Heimbach /4.4.10/ visar hur kompres­
sorns relativa effektförbrukning i procent av effekt­
förbrukningen vid fullast varierar med dellastkapaci­
teten för R22 och ammoniak. I figur 4.4.14 av Villard- 
sen /4.4.6/ återges motsvarande resultat för ammoniak. 
Den räta linjen med lutningen +1 som finns inlagd i 
båda figurerna visar den relativa effektförbrukningens 
storlek med en isentropverkningsgrad oberoende av ned- 
reglering. Båda figurerna visar att sänkningen av den 
isentropa verkningsgraden är liten vid måttlig ned- 
reglering. Figur 4.4.15 /4.4.3/ visar i tabellform 
motsvarande värden för en kompressor med 6 cylindrar 
vid stegvis nedreglering till halv kapacitet. Dessa 
resultat skall dock jämföras med det faktum att ned­
reglering av kapaciteten genom sänkning av varvtalet 
i stället ökar den isentropa verkningsgraden. En di­
rekt jämförelse mellan de två typerna av reglering 
redovisas i kapitel 7.
Resultaten från datorsimuleringar, som visar hur de 
olika typerna av kompressorreglering påverkar värme­
pumpens värmefaktor i olika driftsituationer samt i 
vilken utsträckning olika regler strategier påverkar 
årsvärmefaktorn för olika system, redovisas i kapi­
tel 6 och 7.
4.4.3 Skruvkompressorer
Skruvkompressorer är rotationskompressorer, vilka kom­
primerar gasen mekaniskt med rotorer, saknar in- och 
utsugningsventiler och karaktäriseras vidare av in­
byggda volymsförhållanden. Den första skruvkompressorn 
uppfanns 1934 av Lysholm, och den har sedan dess ut­
vecklats och förbättrats av Svenska Rotor Maskiner 
(SRM), från vilka den via licenser tillverkas runt 
omkring i världen. Dessa skruvkcmpressorer har två 
rotorer och benämns därför ofta dubbel- eller "twin"- 
skruvar. En relativt ny typ av skruvkompressor, med 
endast en skruvrotor, den s k monoskruven, har upp­
funnits av fransmannen Zimmern och har tillverkats 
sedan 1975. De båda typerna av skruvkompressorer dis­
kuteras nedan i skilda avsnitt, och de kommer i fort­
sättningen att benämnas skruvkompressor respektive 
monoskruvkompressor.
(Dubbel-)skruvkompressorer
I denna typ av skruvkompressor, se figur 4.4.16, kom­
primeras gasen av två skruvformade rotorer, en skruv­
rotor med konvex gänga och en skidrotor med konkav 
gänga, även kallade male- respektive femalerotor.
Figur 4.4.17 visar kompressionsförloppet. Gasen sugs
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in genom inloppsporten och fyller det frilagda rummet 
mellan skruvrotorn och slidrotorn. Genom rotationen 
flyttas gasen från inloppsporten och innesluts i gäng­
kammaren. Under den fortsatta rotationen reduceras 
gängkammarens volym och gasen komprimeras därmed mel­
lan rotorerna tills utloppet friläggs och gasen ström­
mar ut från gängkammaren.
Kompressorns inbyggda volymsförhållande definieras 
som förhållandet mellan den i gängkammaren inneslutna 
volymen vid kompressionens början och volymen vid kom­
pressionens slut. Det inbyggda volymsförhållandet och 
den aktuella kompressionens polytropexponent bestäm­
mer kompressorns inbyggda tryckförhållande. Vid det 
tryckförhållande över kompressorn, som motsvarar det 
inbyggda tryckförhållandet, fås den för kompressorn 
mest ideala arbetscykeln, vid högre mottryck fort­
sätter kompressionen utanför gängkammaren och vid läg­
re mottryck expanderar gasen utanför gängkammaren. Hur 
det aktuella tryckförhållandets avvikelse från det 
inbyggda tryckförhållandet inverkar på kompressorns 
isentropa verkningsgrad diskuteras senare i detta av­
snitt.
En vanlig kombination av gängor är fyra skruvlober och 
sex slidlober. I de fall skruvrotorn är den drivande 
rotorn innebär detta fyra gasutströmningar per varv. 
Detta i kombination med de höga varvtal, omkring 
3000 varv per minut, som är vanliga för skruvkom­
pressorer, medför en mycket jämn gasström ut från 
kompressorn.
Det finns skruvkompressorer både med och utan oljein- 
sprutning. För värmepumpsändamål används nästan en­
bart skruvkompressorer med oljeinsprutning, vilket 
är den typ som kommer att diskuteras här.
Skruvkompressorer har ingen mekanisk tätningskon- 
struktion motsvarande kolvringarna i en kolvkompres­
sor, utan tätningen åstadkommes dels genom en kon­
struktion med små spelrum mellan rotorerna, dels ge­
nom att olja sprutas in mot ingreppet mellan rotorer­
na, vilket har en tätande effekt. Oljans uppgift är 
också att smörja kompressorn och att överföra effekt 
från den drivande rotorn till den andra rotorn. En av 
oljans viktigaste funktioner är att kyla kompressions- 
förloppet. Denna interna kylning möjliggör komprime­
ring vid höga tryckförhållanden i ett steg utan att 
orsaka orimligt höga tryckrörstemperaturer, vilket är 
en viktig aspekt med hänsyn bl a till köldmediernas 
stabilitet, se avsnitt 4.5. En jämförelse mellan 
tryckrörstemperaturen efter en oljekyld skruvkompres­
sor och en kompressor utan olja görs i figur 4.4.26-27
Efter en kompression med oljeinsprutning innehåller 
arbetsmediet relativt stora oljemängder, vilket gör 
en effektiv oljeseparation nödvändig. Oljans tempera­
tur efter separationen är nära tryckrörstemperaturen. 
Den måste alltså kylas innan den kan återinsprutas.
En relativt stor andel av den tillförda axeleffekten
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omvandlas till värme, som måste kylas bort genom kyl- 
ning av oljan. Hur stor denna värmemängd är varierar 
starkt med typen av köldmedium, kompressionsförhål- 
landet etc. Exempelvis kräver kompression av R114 vid 
tryckförhållanden mindre än ca 6 ingen oljekylning 
alls, medan vid kompression av ammoniak i vissa fall 
över 50 % av den tillförda axeleffekten kan behöva 
kylas bort. Lundberg beskriver i /4.4.13/ tre olika 
metoder för oljekylning.
Nedan diskuteras ett antal parametrars inverkan på de 
isentropa och volymetriska verkningsgraderna för denna 
typ av skruvkompressorer. Verkningsgraderna definieras 
i avsnitt 4.4.1, och de parametrar som tas upp är 
tryckförhållandet, det inbyggda volymsförhållandet, 
kondenseringstemperatur, typ av köldmedium, typ av 
olja, kapacitetsreglering.
Figur 4.4.19 från /4.4.13/ av Lundberg visar den isen­
tropa verkningsgraden för en skruvkompressor med R22 
som köldmedium som funktion av tryckförhållandet med 
det inbyggda volymsförhållandet som parameter. Figu­
ren illustrerar hur den isentropa verkningsgraden 
sjunker med ökat tryckförhållande och att den är 
kraftigt beroende av det inbyggda volymsförhållandet. 
Hur avvikelsen från det inbyggda tryckförhållandet 
påverkar den isentropa verkningsgraden illustreras 
tydligt i figur 4.4.18 från /4.4.13/ i form av kvoten 
mellan erforderlig axeleffekt vid ett godtyckligt 
tryckförhållande och erforderlig axeleffekt vid det 
inbyggda tryckförhållandet som funktion av tryckför­
hållandet för fyra olika inbyggda volymsförhållanden. 
Resultaten i dessa figurer visar att det är viktigt 
att för varje applikation välja ett inbyggt volyms­
förhållande, som så nära som möjligt överensstämmer 
med aktuellt tryckförhållande. För vissa värmepump­
system kan detta vara svårt, eftersom temperaturnivå 
på både värmekälla och distributionssystem varierar 
under året. Tryckförhållandets variation under året 
för ett antal system visas i kapitel 7. Det bör på­
pekas att den isentropa verkningsgraden är mer käns­
lig för negativa avvikelser från det inbyggda tryck­
förhållandet, dvs tryckförhållanden som är lägre än 
det inbyggda, än för positiva.
Villardsen har gjort en jämförelse mellan experimen­
tella värden på isentropa och volymetriska verknings­
grader som funktion av tryckförhållandet vid två o- 
lika kondenseringstemperaturer för två dubbelskruv- 
kompressorer och en typ av kolvkompressorer med 
ammoniak som köldmedium, vilket redovisas i figur 
4.4.21. Figuren illustrerar, bl a att den volymet­
riska verkningsgraden är hög för stora skruvkom­
pressorer och relativt oberoende av tryckförhållan­
det för båda typerna av skruvkompressorer samt att 
den högre kondenseringstemperaturen ger något lägre 
volymetrisk verkningsgrad. De höga volymetriska 
verkningsgraderna, som mycket lite influeras av 
tryckförhållandet, beror på att skruvkompressor sak­
nar skadligt rum. Figur 4.4.21 visar också att den
isentropa verkningsgraden för den stora skruvkom­
pressorn är oberoende av kondenseringstemperaturen 
i detta temperaturintervall.
Resultaten i 4.4.21 för den stora skruvkompressorn 
överensstämmer med motsvarande värden från Svenska 
Rotor Maskiner (SRM) och tillverkare av denna typ av 
skruvkompressor. Dessa senare data visar emellertid 
också att med andra köldmedier än ammoniak påverkas 
verkningsgraderna i viss utsträckning negativt av 
kraftiga höjningar av kondenseringstemperaturen vid 
höga tryckförhållanden. Det är dock viktigt att påpe­
ka att andra aspekter, såsom typ av köldmedium, typ 
av olja och oljetemperatur, har större inverkan på 
kompressorns verkningsgrader än kondenseringstempera­
turen. Dessa aspekter diskuteras kort nedan.
Uppgifter från SRM och tillverkare av skruvkompresso­
rer visar att de isentropa och volymetriska verknings 
graderna genomgående blir något lägre för köldmedier 
som R12 och R114 jämfört med R22 och ammoniak vid an­
vändning av samma typ av olja och oljetemperatur. 
Detta orsakas bl a av att olika köldmedier har olika 
löslighet i olja. R12 och R114 har exempelvis hög 
löslighet jämfört med R22 och i synnerhet ammoniak.
En stor andel köldmedium i oljan sänker dess viskosi- 
tet, vilket påverkar oljans tätande effekt negativt. 
Detta medför en sänkning av den volymetriska verk­
ningsgraden och därmed också den isentropa. Förutom 
sänkningen av oljans viskositet innebär det också en 
nackdel att ha stora mängder köldmedium cirkulerande 
i oljesystemet.
För kolvkompressorer sänks verkningsgraderna i mot­
svarande storleksordning vid övergång till köldmedier 
som R12 och R114 jämfört med ammoniak och R22.
SRM har experimentellt undersökt möjligheten att ge­
nom att använda syntetiska oljor tillsammans med R12 
minska de förluster på grund av vissa köldmediers 
höga löslighet i olja som är speciellt märkbara vid 
höga tryckförhållanden. Fördelen med att använda syn­
tetiska oljor är dels att dessa löser mindre mängd 
köldmedium jämfört med konventionella mineraloljor, 
dels att de kan användas vid högre temperaturer utan 
risk för sönderfall. Ökad oljetemperatur sänker lös­
ligheten av köldmedium men sänker också oljans vis­
kositet, dock i mindre utsträckning för syntetiska 
oljor jämfört med konventionella. Kompressorverknings 
graden förbättras vid användning av syntetiska oljor 
och höga oljetemperaturer i de fall, då den positiva 
effekten av mindre mängd köldmedium i oljan domine­
rar över den negativa effekten av sänkt viskositet 
på' grund av den höga oljetemperaturen. Resultaten 
visar att axeleffektbehovet kan reduceras 15-20 % vid 
tryckförhållanden över 11 och kondenseringstemperatu- 
rer över 50 °C, men effekten av syntetiska oljor och 
höga temperaturer kan bli negativ vid låga tryckför­
hållanden. Höga oljetemperaturer förbättrar också 
möjligheten att tillvarata värmen från oljekylningen 




Skruvkompressorer kapacitetsregleras vanligen genom 
användning av en axiellt rörlig slid, lokaliserad 
under rotorerna. Vid nedreglering förflyttas sliden 
mot utloppet. Därigenom bildas en förbiledningskanal, 
genom vilken en del av gasen passerar direkt tillbaka 
till inloppet, utan att något kompressionsarbete ut­
förs på denna del av gasen. Kompressionen av den öv­
riga gasmängden påbörjas i en senare del av rotorn 
jämfört med förhållandet vid fullast. Detta kan med­
föra en minskning av det inbyggda volymsförhållandet 
vid nedreglering, om inte förkortningen av den effek­
tiva rotorlängden kompenseras genom förändringar av 
den radiella porten. I de fall då tryckförhållandet 
minskar vid minskat kapacitetsbehov, vilket ofta är 
fallet i värmepumpsapplikationer, kan en minskning av 
det inbyggda volymsförhållandet vid dellast vara önsk­
värd. Figur 4.4.22 och figur 4.4.23 från /4.4.12/ vi­
sar hur det inbyggda volymsförhållandet respektive 
den isentropa verkningsgraden varierar med kapacite­
ten vid ett konstant tryckförhållande och användning 
av R22. I detta fall tillåts alltså det inbyggda vo­
lymsförhållandet att minska vid nedreglering, och fi­
gur 4.4.22 visar att den isentropa verkningsgraden 
minskar vid nedreglering. Om tryckförhållandet till­
låts minska vid kapacitetsreglering eller minskningen 
av den effektiva rotorlängden kompenseras, så skulle 
mer fördelaktiga dellastverkningsgrader erhållas.
Figur 4.4.24 /4.4.6/ visar hur den relativa axeleffek­
ten varierar med kapaciteten vid olika tryckförhål­
landen. Den streckade linjen i figuren visar den re­
lativa effektförbrukningen med en isentropverknings- 
grad oberoende av nedregleringen. Figuren visar att 
sänkningen av den isentropa verkningsgraden vid ned­
reglering ökar med ökat tryckförhållande och att vid 
kraftig nedreglering förlusterna blir relativt stora.
Figur 4.4.25 av Strück /4.4.14/ visar resultat från 
en jämförelse mellan varvtalsreglering och slidregle- 
ring av en värmepump med skruvkompressor vid konstant 
kondenserings- och förångningstemperatur. Resultaten 
presenteras i form av det relativa axeleffektbehovet 
som funktion av den relativa värmeeffekten från värme­
pumpen. Figuren visar att varvtalsreglering ger bättre 
dellastverkningsgrader jämfört med slidreglering. 
Varvtalsregleringen i detta fall utgår vid fullast 
från ett varvtal motsvarande maximala periferihastig­
heten. För de värden, som presenteras i figur 4.4.24 
och figur 4.4.25, finns förutsättningar som köldme­
dium, inbyggt volymsförhållande o d ej direkt angivet. 
Data från SRM och tillverkare har visat att den voly- 
metriska och isentropa verkningsgraden är i stort sett 
oberoende av varvtalet inom ett stort intervall 
(4000-1500 rpm). Ur termodynamisk synpunkt är alltså 
varvtalsreglering att föredra framför slidreglering. 
Kapacitetsreglering behandlas närmare i kapitel 7.
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Monoskruvkompressorer
Monoskruvkompressorer tillverkas i två utföranden, den 
holländska s k Grasso Monoskruven och den brittiska 
Hallskruven. Dessa kommer emellertid inte att behand­
las separat, eftersom principen är densamma.
Huvuddelarna i en monoskruvkompressor, se figur 
4.4.29, är en spiralformad rotor och två likadana 
växelhjul med vardera elva kuggar.
Figur 4.4.28 /4.4.17/ visar kompressionsförloppet upp­
delat i de särskilda arbetstakterna insugning, kom­
pression och utblåsning. En gänga, som står i förbin­
delse med insugningssidan, fylls gradvis med insug­
ning sgas, under det att gängan passerar positionerna 
a, b och c. En kugge från högra växelhjulet tätar 
gängkammarens tvärsnittsarea i denna sida. Under den 
fortsatta rotationen tätas gängkammaren också ifrån 
insugningssidan med hjälp av en kugge från det vänstra 
hjulet. Därefter minskas gängkammarens volym, och ga­
sen komprimeras därvid tills utloppet friläggs. Gasen 
stöts ut genom att gängkammarens volym reduceras full- 
ständigt.
Det inbyggda volymsförhållandet har en likvärdig be­
tydelse för monoskruvkompressorer som för dubbelskru­
var. För definition och diskussion av detta hänvisas 
till föregående avsnitt.
Monoskruvkompressorer är vanligen oljeinsprutade och 
konstrueras liksom andra skruvkompressorer med preci­
sion för att åstadkomma så små spelrum som möjligt 
mellan de rörliga delarna. För att täta de oundvikli­
ga spelrum, som finns längs rotorns periferi, sprutas 
olja in i kompressorn. Oljans uppgift är förutom den 
tätande funktionen att smörja kompressorn och att 
kyla gasen under kompressionsförloppet. Liksom för 
andra oljekylda kompressorer möjliggör detta kompri­
mering vid höga tryckförhållanden i ett steg utan att 
orsaka orimligt höga tryckrörstemperaturer. Till skill­
nad från dubbelskruvkompressorn utnyttjas inte oljan 
i monoskruvkcmpressorn för att överföra någon axel­
effekt. Detta medför att monoskruvkompressorn är mind­
re beroende av oljans viskositet än dubbelskruvkom­
pressorer. Enligt tillverkarna finns det möjligheter 
att avsevärt reducera mängden olja i dessa kompresso­
rer jämfört med konventionella skruvkompressorer.
Beträffande oljeseparation och oljekylning för denna 
typ av kompressor hänvisas till motsvarande avsnitt 
för dubbelskruvkompressorer.
Nedan diskuteras kortfattat några parametrars påver­
kan på den volymetriska och isentropa verkningsgraden 
för monoskruvkompressorer. Verkningsgraderna definie­
ras i avsnitt 4.4.1, och de parametrar som tas upp är 
tryckförhållandet, det inbyggda volymsförhållandet, 
typ av köldmedium, storlek på kompressorn och kapaci- 
tetsreglering. Flera jämförelser mellan mono- och
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dubbelskruvkompressorer har redovisats i litteraturen, 
bl a i /4.4.18/ och /4.4.19/. Diskussionen nedan vi­
sar att verkningsgradernas beroende av olika paramet­
rar uppvisar i stort sett samma mönster för både mono- 
och dubbelskruven. Dessutom är skillnaden i verknings­
grader mellan de två tidigare nämnda tillverkarnas 
utföranden troligen större än motsvarande skillnad 
mellan mono- och dubbelskruvkompressorer. Därför har 
inte någon sådan jämförelse gjorts i denna redogörel­
se. Skillnader i andra aspekter, såsom livslängd, till­
gänglighet, kostnad etc, finns det i detta projekt inte 
underlag för att bedöma.
Figur 4.4.30 av van Male /4.4.17/ visar experimentella 
värden på hur den isentropa verkningsgraden varierar 
med tryckförhållandet för ett antal olika inbyggda vo­
lymsförhållanden vid konstant kondenseringstemperatur 
och med R22 som köldmedium. Den isentropa verknings­
graden sjunker kraftigt vid tryckförhållanden mindre 
än det inbyggda. I figur 4.4.31 presenteras Chans 
/4.4.19/ experimentella värden av volymetriska och 
isentropa verkningsgrader som funktion av tryckför­
hållandet för ett antal olika inbyggda volymsförhål­
landen och för fyra olika storlekar på kompressorn 
med R22 som köldmedium. Figur 4.4.32 visar motsvaran­
de värden för ammoniak. Den översta kurvan i varje 
uppsättning av kurvor i figur 4.4.31 och 4.4.32 re­
presenterar värden från den största storleken på kom­
pressor, därinunder i avtagande storlek. Dessa figu­
rer visar att den volymetriska verkningsgraden liksom 
för andra skruvkompressorer är hög och relativt obe­
roende av tryckförhållandet samt att den isentropa 
verkningsgraden avtar med tryckförhållandet och dess 
kraftiga beroende av det inbyggda volymsförhållandet. 
Kurvorna för de volymetriska verkningsgraderna är 
sammansatt av värden med flera inbyggda volymsförhål­
landen, men denna verkningsgrad är enligt /4.4.19/ 
relativt okänslig för det inbyggda volymsförhållandet.
Figur 4.4.31 och 4.4.32 illustrerar tydligt att stör­
re storlek på kompressorn ger både högre volymetrisk 
och isentrop verkningsgrad. Detta beror på att kom­
pressorns kapacitet och axeleffektbehov är proportio­
nellt mot kvadraten på rotordiametern, emedan förlus­
ter såsom läckage, friktion och värmeförluster är 
linjärt beroende av eller proportionella mot kvadrat­
roten av rotordiametern. Figur 4.4.33 från /4.4.19/ 
visar testresultat på den volymetriska och isentropa 
verkningsgraden som funktion av tryckförhållandet vid 
användning av R114 vid höga kondensering stemperaturer. 
Det skall påpekas att kurvorna är sammanlagrade av 
flera kurvor för olika inbyggda volymsförhållanden, 
vilket gör det svårt att bedöma den isentropa verk­
ningsgraden. Verkningsgraderna vid drift med R114 är, 
liksom för andra typer av kompressorer, lägre än vid 
drift med R22 och ammoniak.
Kapacitetsreglering
Monoskruvkompressorer kan liksom andra skruvkompresso-
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rer steglöst kapacitetsregleras med hjälp av slidsys- 
tem. De olika tillverkarna av monoskruven utnyttjar 
olika principer för detta. Dessa metoder beskrivs i 
/4.4.16-4.4.20/.
I figur 4.4.34 visas ett exempel på hur dellast på­
verkar den isentropa verkningsgraden för denna typ av 
kompressor. Figuren är hämtad från /4.4.19/ och visar 
värden för två olika storlekar på kompressor samt någ­
ra olika tryckförhållanden.
4.4.4 Kompressorer i ekonomiserkopplingar
Olika termodynamiska kopplingar för värmepumpar tas i 
denna rapport upp särskilt i avsnitt 4.7. Ekonomiser­
kopplingar är dock speciella ur den synvinkeln att 
typen av kompressor har stor betydelse för koppling­
ens utförande och egenskaper. I figurerna 4.7.2 och 
4.7.3 visas två snarlika typer av tvåstegscykler med 
ekonomiser. Huvudprincipen för en tvåstegscykel med 
ekonomiser diskuteras i avsnitt 4.7. Sammanfattnings­
vis kan här sägas att oberoende av kompressortyp ger 
en tvåstegscykel med ekonomiser högre kapacitet och 
högre värmefaktor jämfört med en konventionell enstegs- 
cykel. Både ökningen av kapacitet och värmefaktor är 
beroende av tvåstegscykelns mellantryck. Ju lägre mel- 
lantryck som väljs desto mer ökar kapaciteten för eko- 
nomisercykeln jämfört med motsvarande enstegscykel. 
Maximal ökning av värmefaktor erhålls däremot med ett 
mellantryck i närheten av det geometriska medelvärdet 
mellan slut och begynnelsetryck, se även 4.4.25. Vär­
mefaktorn för en tvåstegscykel med ekonomiser har ett 
värde mellan motsvarande för en konventionell enstegs­
cykel och en tvåstegscykel med genombubblingsmellan- 
kylare. Skillnaden i kapacitet och värmefaktor mellan 
enstegscykel och ekonomisercykel ökar, då tryckför­
hållandet över värmepumpen ökar. Vid ökad grad av 
underkylning av kondensatet efter kondensorn minskar 
däremot den termodynamiska cykelns betydelse. Beräk­
ningsresultat som visar hur ekonomiserkopplingar på­
verkar värmefaktorn redovisas i avsnitten 6.3 och 6.5.
Vid användning av kolvkompressorer i ekonomisercykler 
är kompressionen uppdelad i tva steg pa skilda cylind­
rar. Denna uppdelning av kompressionen medför lågt 
tryckförhållande över varje cylinder och därmed höga 
isentropverkningsgrader. Cylindrarna för de båda ste­
gen är oftast sammanbyggda i ett aggregat. Tvåstegs- 
aggregaten kan kapacitetsregleras genom avlastning av 
cylindrar på samma sätt som enstegsaggregat men är 
något dyrare per effektenhet än motsvarande enstegs.
Då skruvkompressorer används i en ekonomiserkoppling, 
behövs endast en kompressor, eftersom angan fran första 
expansionssteget kan tillföras kompressorns senare del 
via ett s k ekonomiserinlopp. Detta inlopp placeras 
mellan start- och slutpunkt för den s k inre kompres­
sionen, dvs vid ett tryck lägre än trycket efter en
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kompression motsvarande kompressorns inbyggda volyms­
förhållande. Tvåstegscykelns mellantryck är här bero­
ende både av ekonomiserinloppets position och drift­
situationen i övrigt. Ekonomiserinloppet bör vara 
tillräckligt stort för att undvika förluster på grund 
av strypning. Kapacitetskontroll genom slidreglering 
av kompressorn medför i denna typ av cykel att ekono- 
miserkopplingens effekt minskas gradvis för att för­
svinna helt, då ekonomiserinloppet står i fullständig 
förbindelse med sugsidan. Den grad av slidreglering, 
vid vilken effekten av ekonomiserkopplingen försvinner 
helt, beror på valet av mellantryck. En värmepump med 
skruvkompressor och ekonomiserkoppling kostar inte mer 
per effektenhet värme jämfört med motsvarande enstegs.
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Figur 4.4.1 Ungefärliga storleksområden för olika 
kompressortyper /4.4.1/.
100 x 100 rm
R22 at 1200 RPM
Figur 4.4.2 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 




R717 at 1200 RPM
Figur 4.4.3 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 
som funktion av tryckförhållandet. Ammoniak och 
1200 rpn. /4.4.6/.
Figur 4.4.4 Volymetrisk verkningsgrad uppmätt med 
"optimalt" inställd kompressorventil. Volymetriska 
verkningsgraden presenteras som funktion av tryck­
förhållandet vid konstant kondenseringstemperatur 
(25 °C). Volymetriska verkningsgraden med konven­





Figur 4.4.5 Volymetrisk verkningsgrad som funktion 
av tryckförhållandet vid nominellt varvtal 750 rpm 





















































































































































800 1000 1200 UOO 1600 RPM 800 HX» 1200 UOO 1600 RPM
Figur 4.4.8 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 
som funktion av kompressorvarvtal /4.4.6/.
R22-ET/CT - -10/35°C 
100 x 100 mm 
100 x 80 mm
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Figur 4.4.9 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 
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Figur 4.4.10 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 
som funktion av varvtal /4.4.11/.
4.3 -10/+40
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Figur 4.4.11 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 
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Figur 4.4.12 Volymetrisk och isentrop verkningsgrad 




Figur 4.4.13 Effektförbrukning som funktion av be­
lastning vid kapacitetsreglering med avlastning av 
cylindrar /4.4.10/.
■A
SMC 100 L with R 717 
at constant CT and 
ET
CAPACITY
Figur 4.4.14 Effektförbrukning som funktion av be­




% of full capacity 100 83 67 50
Number of
active cylinders .6 5 4 3
Power input
% of full cap. power 100 85-87 70-74 55-60
Figur 4.4.15 Effektförbrukning vid kapacitetsregle­
ring med avlastning av cylindrar /4.4.3/.
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Figur 4.4.16 Skruvkompressor /4.4.3/.
KompressionInsugning
Figur 4.4.17 Kompressionsförloppet /4.4.3/.
6-J1
BUILT-IN VOLUME RATIO
Figur 4.4.18 Teoretiska förluster vid avvikelser 
från inbyggt tryckförhållande /4.4.13/.
R22
0,5
”* 4 6 8 10 Pn/P2
Figur 4.4.19 Isentrop verkningsgrad som funktion av 
tryckförhållandet med inbyggt volymsförhållande som 
parameter /4.4.13/.
Ijis
2 A 6 8 ~10 P,/P2
Figur 4.4.20 Isentrop verkningsgrad som funktion av 
tryckförhållandet med inbyggt volymsförhållande som 
parameter /4.4.13/.
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SMC VMY 125 LU
Make own own compet.
Type recip. screw screw




215 mm 125 mm
L/D 1.6 1.65
Vol.ratio 3.0 3.6
Speed rpm 1200 2950 3550
Swept vol. 
m^/h 226 1381 353
CFM 133 812 208
Refrigerant R717 R717 R717
Subcooling 0 0 0
Superheat 0 0 0
CT °C 30/50 30/50 30/50
Op 86/122 86/122 86/122
P
2 4 6 8 10 12
*P
Figur 4.4.21 Volymetriska och isentropa verknings­






Figur 4.4.22 Isentropa verkningsgraden som funktion 
av belastningen vid slidreglering /4.4.12/.
MEASURED CAPACITY, *
Figur 4.4.23 Inbyggt volymsförhållande som funktion 





Figur 4.4.24 Effektförbrukning son funktion av be­
lastning vid kapacitetsreglering med slid /4.4.6/.
Kupplungsleistung
Figur 4.4.25 Effektförbrukning som funktion av ka­
pacitet vid kapacitetsreglering av skruvkompressorer. 
Varvtalsreglering och slidreglering. /4.4.14/.
Figur 4.4.26 Tryckrörstemperatur som funktion av 
tryckförhållandet för kolv- och skruvkcmpressorer 
/4.4.13/.
Xmftntahmfnnp far# SO *C




Figur 4.4.27 Tryckrörstemperatur som funktion av 
tryckförhållandet, med och utan oljekylning .
/4.4.24/.
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Figur 4.4.28 Kampressionsförlopp /4.4.17/. a) in- 
sugning, b) kompression, c) utstötning.
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Figur 4.4.29 Monoskruvkompressor /4.4.16/.
Evaporating temperature /0,°C
+10 0 -10-15 -20 -25 -30 -35 -40 -45
^ 80-
Actual pressure ratio, ■*
Figur 4.4.30 Isentrop verkningsgrad som funktion av 
tryckförhållandet med det inbyggda volymsförhållan­
det som parameter. R22. Kond temp +35 °C. MS 1024. 
Varvtal 2950 rpm. /4.4.17/.
Pressure
Figur 4.4.31 Volymetriska och isentropa verknings­
grader som funktion av tryckförhållandet med inbygg­
da volymsförhållandet som parameter. Hallscrew.
R22. /4.4.19/.
Pressure ratio
Figur 4.4.32 Kompressorverkningsgrader med ammo­







Figur 4.4.33 Volymetriska och isentropa verknings­
grader som funktion av tryckförhållandet från experi­
mentella data med Hallscrew HS24 kompressorer. R114. 
Kond temp 100-120 °C. 15-20 °C överhettat efter 
komp. /4.4.19/.
HS 35 pressure ratio 5.7^ 
HS 28 pressure ratio 5.0.80 -
* 60-
HS 35 pressure ratio 14.0
40 -
Capacity, %





I detta avsnitt diskuteras de termodynamiska egenska­
perna hos ett antal köldmedier samt deras inverkan 
på värmefaktor och kapacitet. Köldmediernas värme­
överförande egenskaper och deras betydelse för tryck­
fallet i värmeväxlare behandlas i avsnitt 4.6.
Köldmediets termodynamiska egenskaper har stor bety­
delse för värmepumpens kapacitet, värmefaktorns stor­
lek och det praktiska utförandet av värmepumpen. För­
utom termodynamiska aspekter finns det en rad krav 
på köldmediet som måste vara uppfyllda för att det 
skall vara lämpligt att använda i en värmepump. 
Köldmediet bör vara: termiskt stabilt vid aktuell 
kondenserings- och tryckrörstemperatur, kemiskt inert 
tillsammans med oljor och metaller, giftfritt samt 
finnas tillgängligt på marknaden till en rimlig kost­
nad.
4.5.2 Termodynamiska egenskaper
I tabell 4.5.1 visas några termodynamiska egenskaper, 
det kritiska trycket, mättnadstemperaturen vid 22 bar, 
mättnadstemperaturen vid 1 bar samt specifika konden­
ser ingsvärmet per kubikmeter gas för ett antal köld­
medier, vilket diskuteras nedan. De köldmedier som 
tas upp är Rll, R12, R12B1, R21, R22, R113 samt R114. 
Dessa köldmedier är de som ofta utnyttjas eller som 
har diskuterats mycket i litteraturen. R502 är också 
ett ofta använt köldmedium, men dess egenskaper är 
mycket lika R22:s och har därför utelämnats i den 
fortsatta diskussionen. De termodynamiska egenskaper­
na har hämtats ur Ekroths avhandling /4.5.1/.
Tabellen visar att skillnaden i kritisk temperatur 
hos de olika köldmedierna är mycket stor. Den kri­
tiska temperaturen bör ligga betydligt över konden­
serings temperaturen, då ångbildningsvärmet minskar 
kraftigt nära kritiska punkten.
Vid val av köldmedium bör ångtrycket vid aktuell kon­
denser ingstemperatur beaktas. Standardutrustning kla­
rar normalt maximalt 22 bar, högre tryck betyder av­
sevärt högre kostnader för både värmeväxlare och kom­
pressorer. För att förhindra läckage in i förångaren 
bör förångningstrycket vara högre än atmosfärtrycket 
eller med andra ord köldmediets kokpunkt vid atmos­
färtryck bör vara lägre än förångningstemperaturen. 
Dessa praktiska förutsättningar sätter en övre och 
en undre gräns för det temperaturområde, inom vilket 
ett köldmedium är lämpligt att använda. Den övre 
temperaturgränsen kan på grund av andra restriktioner 
som den termiska och kemiska stabiliteten för ett
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köldmedium vara mycket lägre, vilket diskuteras se­
nare .
Ur tabellen kan följande slutsatser dras: R22 är lämp­
ligt vid kondenseringstemperaturer under 60 °C, medan 
R12 kan användas upp till kondenseringstemperaturer 
strax under 80 °C. För de övriga köldmedierna i ta­
bellen bestäms den övre gränsen av de ovannämnda 
andra restriktionerna. Den undre gränsen visar att 
köldmedierna R113 och Rll endast är lämpliga, då 
värmekällor med relativt höga temperaturer används.
Valet av köldmedium påverkar kraftigt en värmepumps 
kapacitet. Specifika kondenseringsvärmet per kubik­
meter gas in i kompressorn är en måttstock på köld­
mediets inverkan på kapaciteten. Detta är dock en 
approximation och inte direkt praktiskt tillämpbart, 
eftersom i verkligheten en viss andel av den på kon- 
densorsidan överförda värmemängden kommer ifrån ga­
sens överhettning efter kompressorn, och dessutom in­
verkar kompressorernas verkningsgrader också på kapa­
citeten. Tabellen visar tydligt den kraftiga varia­
tionen i kapacitet mellan de olika köldmedierna. R22 
och R12 ger hög kapacitet per kubikmeter gas in i 
kompressorn, medan R113 och Rll ger anmärkningsvärt 
låg kapacitet. Även R114 ger relativt låg kapacitet.
Värmefaktorn påverkas också av köldmediet, men inte 
så kraftigt som kapaciteten. Variationen i COP för en 
ideal cykel är omkring 10 % enligt /4.5.2/. Resulta­
ten visade att R114 ger lägsta värmefaktorn, medan 
R21, Rll och R113 ger ungefär 10 % högre COP.
För värmepumpar avsedda för drift vid låga tempera­
turer är det inte svårt att finna lämpliga köldmedier. 
För kondenseringstemperaturer upp till 60 °C kan en­
ligt tidigare resonemang R502 och R22 användas, och 
för temperaturer upp till omkring 80 °C kan R12 ut­
nyttjas. Dessa köldmedier har genom praktisk erfaren­
het visat sig vara både termiskt och kemiskt stabila.
Det är svårare att finna idealiska köldmedier för 
kondenseringstemperaturer omkring 100 °C och däröver. 
Det hittills mest använda köldmediet i detta tempe­
raturområde är R114, som utnyttjas för kondenserings­
temperaturer upp till 120 °C. Nackdelen med R114 är 
dess relativt låga kapacitet och negativa inverkan 
på värmefaktorn.
Det görs stora ansträngningar runt omkring i världen 
för att finna köldmedier, som är stabila vid höga 
temperaturer och dessutom har fördelaktiga termody­
namiska egenskaper.
Några resultat av forskningen inom detta område från 
litteraturen redovisas nedan.
Drakesmith /4.5.2-3/ har experimentellt undersökt den 
kemiska stabiliteten för Rll, R21, R113, R114 och 
R12B1 i kombination med oljor och metaller vid höga
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temperaturer upp till 100 °C. Försöken utfördes så att 
köldmediet på relativt kort tid utsattes för påfrest­
ningar motsvarande flera års användning i en värme­
pump. För dessa experiment har en speciell utrustning 
tagits fram. Resultaten visade att R114 var mest sta­
bil oberoende av oljetyp. De visade också att Rll och 
R113 är för instabila, medan resultaten för R12B1 och 
R21 hamnar däremellan. Då R21 har visat sig vara gif­
tig, kan den undantas från fortsatta studier.
Watson /4.5.4/ har jämfört den kemiska stabiliteten 
hos R12B1 och Rll vid temperaturer upp till 220 °C. 
Experimenten utfördes med hjälp av speciell utrust­
ning. I dessa försök var Rll mer stabil än R12B1 i 
alla undersökta kombinationer av oljetyp och metaller.
Experiment med R133a har utförts av Almin /4.5.5/. 
R133a visade sig vara lika kemiskt stabil som R114 
och har dessutom bättre termodynamiska egenskaper, 
men man har upptäckt att det tyvärr är giftigt.
Dessa resultat visar att det är svårt att finna någon 
ersättning för R114, vilket är det köldmedium som an­
vänds idag vid höga kondenseringstemperaturer.
4.5.3 Några köldmediers inverkan på värmefaktor och 
kapacitet
I detta avsnitt redovisas resultat från beräkningar 
av fyra köldmediers inverkan på värmefaktor och kapa­
citet. De köldmedier som valts för dessa beräkningar 
är R22, R12, R114 och Rll, vilka enligt tidigare re­
sonemang kan anses vara de mest intressanta.
Alla resultat som presenteras här har beräknats med 
hjälp av det tidigare omnämnda värmepumpsprogrammet.
De delar av datorprogrammet, som kan anses vara int­
ressanta i detta avsnitt, är de som behandlar köld- 
mediedata. I ovannämnda värmepumpsprogram hämtas köld­
mediernas tillståndsstorheter från ett biblioteks- 
program, utvecklat av Torgny Johansson vid institu­
tionen för Värmeteknik och maskinlära, Chalmers Tek­
niska Högskola. Detta köldmedieprogram beskrivs i 
detalj i Appendix 1. Ett liknande köldmedieprogram 
har konstruerats av Chan och Haselden, vilket har 
publicerats i /4.5.10/. Köldmediernas transportdata 
tas ur en programdel utvecklad av Berith Axelsson. 
Denna del beskrivs i kapitel 5.
Värmefaktorerna har beräknats som kvoten mellan avgi­
ven värmeeffekt i kondensorn och tillförd axeleffekt 
till kompressorn. Kapaciteterna har beräknats som av­
given värmemängd på kondensorsidan per kubikmeter 
slagvolym och är presenterade som relativa värden. Be­
räkningarna har utförts både för en ideal cykel med 
isentrop kompression och med hänsyn till realistiska 
volymetriska och adiabatiska verkningsgrader för sto­
ra skruvkompressorer, se avsnitt 4.4.2. Båda fallen
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har beräknats för enstegscykler utan underkylning ef­
ter kondensorn. Antalet grader överhettning före kom­
pressorn finns angivet för varje beräkning i tabel­
lerna. Överhettningen är avpassad och minimerad så 
att gasen efter kompressionen har en temperatur pre­
cis lika med mättnadstemperaturen eller högre.
I verkliga anläggningar har man ofta mer överhettning, 
men graden av överhettning är beroende på typ av kom­
pressor och förångare som används. Efter stora för­
ångare med tvångscirkulation fås ingen överhettning, 
medan andra typer av förångare vanligtvis är dimen­
sionerade för att ge omkring 10-20 graders överhett­
ning efter förångningen.
Då kolvkompressorer används bör man på grund av ris­
ken för vätskeslag avpassa överhettningen före kom­
pressorn så att minst 10 graders överhettning erhål- 
les efter kompressionen. Vid användning av skruv­
kompressorer är detta inte lika viktigt.
Då de flesta köldmedier, utom t ex R114, har en sådan 
lutning av övre gränskurvan att entropin för mättad 
ånga minskar då trycket ökar, är detta vanligen inget 
problem, utan gasen blir överhettad även efter en 
isentrop kompression. Värmefaktor och kapacitet på­
verkas endast i ringa grad av överhettning.
I tabell 4.5.2 har de fyra köldmedierna jämförts vid 
en gemensam kondenserings- och förångningstemperatur. 
Då dessa köldmedier enligt tidigare resonemang har 
skilda temperaturområden inom vilka de är lämpliga 
att använda, blir varje jämförelse vid gemensamma 
temperaturer något orealistisk. Här görs därför, för­
utom denna jämförelse, också jämförelser av köldme­
dierna två och två vid respektive lämpliga tempera­
turområden . Den övre temperaturgränsen 60 °C, vid vil­
ken alla fyra köldmedierna kan utnyttjas, har valts 
för jämförelsen vid gemensam kondenseringstemperatur. 
Temperaturdifferensen mellan förångnings- och konden­
ser ing stemperatur en är 60 °C i alla beräkningarna, 
vilket är ett realistiskt värde för en värmepump.
Resultaten i tabell 4.5.2 visar, vilket tidigare dis­
kuterats, att kapaciteten är kraftigt beroende av 
vilket köldmedium som används, medan värmefaktorn på­
verkas relativt lite och de köldmedier som kan använ­
das vid höga temperaturer ger låga kapaciteter. Ta­
bellen visar också för den ideala cykeln, att köld­
mediet med den lägsta kapaciteten har den mest gynn­
samma inverkan på värmefaktorn. För den realistiska 
cykeln är skillnaderna i värmefaktor inte så markan­
ta, vilket till stor del beror på köldmediernas olik­
heter i inverkan på kompressorverkningsgrader, se av­
snitt 4.4. De relativa kapaciteterna för de båda cyk­
lerna är mycket lika.
De temperaturer, som används för beräkningarna av re­
sultaten i tabell 4.5.2, kan anses vara lämpliga för 
en jämförelse mellan R22 och R12. Slutsatsen av en
sådan jämförelse är naturligtvis att R22 bör användas 
om det ur temperatursynpunkt är möjligt. För att jäm­
föra R12 och R114 har motsvarande beräkningar gjorts 
vid en kondenseringstemperatur på 75 °C. Resultaten 
presenteras i tabell 4.5.3. Dessa resultat visar att 
för den ideala cykeln ger R114 högre värmefaktor än 
R12, medan för den mer realistiska cykeln resultaten 
är tvärtom, R12 är något bättre än R114. De relativa 
kapaciteterna visar som tidigare nämnts att R114 ger 
avsevärt lägre kapacitet än R12. R12 är alltså att 
föredra upp till dess övre temperaturgräns. I tabell 
4.5.4 jämförs R114 och Rll vid kondenseringstempera- 
turen 90 °C, vilket är en lämplig temperatur för båda 
medierna. Resultaten visar att Rll ger högre värme­
faktor men lägre kapacitet jämfört med R114, men Rll 
har också enligt tidigare resonemang sämre stabilitet
I de distributionssystem, som har studerats i detta 
projekt (se avsnitt 4.1), är temperaturnivån för hög 
för att utnyttja R22 eller R502. För de flesta be- 
räkningsfallen, som redovisas i avsnitt 6, har konden 
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medium COP . is (Rel.Kap)is COP Rel.Kap.
R22 4.20 1.00 3.31 1.00
R12 4.19 0.61 3.16 0.66
R114 4.35 0.21 2.95 0.22
Rll 4.74 0.12 3.12 0.13
Tabell 4.5.3
Köld- 
med ium COP . is (Rel.Kap)is COP Rel.Kap.
R12 4.15 1.00 3.15 1.00
R114 4.45 0.38 3.06 0.38
Tabell 4.5.4
Köld­
medium COP.is (Rel.Kap)is COP Rel.Kap.
R114 4.38 1.00 3.19 1.00
Rll 4.96 0.66 3.57 0.70
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En viktig del av programuppbyggnaden har varit att 
finna modeller för att på ett noggrant sätt beskriva 
värmeväxlarna i värmepumpsystemet. De metoder, som 
har studerats för detta, är dels beskrivning med va­
riabla värmeöverföringstal, dels enklare beskrivning­
ar med konstanta värmegenomgång stal respektive kon­
stanta logaritmiska medeltemperaturdifferenser.
För beskrivning av förångaren och kondensorn har den 
förstnämnda metoden använts. Denna mer detaljerade 
modell har valts för att kunna studera hur olika di­
mensioneringar av dessa värmeväxlare, olika regler- 
strategier etc påverkar systemet, samt med tanke på 
att simuleringsprogrammet i ett efterföljande projekt 
skall utnyttjas för simulering av värmepumpar med 
icke-azeotropa blandningar.
För beskrivning av övriga värmeväxlare har konstanta 
värmegenomgångstal använts. Foulingfaktor och övriga 
fasta motstånd har i datorprogrammet satts till 500 W/mK.
4.6.2 Kondensor och förångare
För att kunna dimensionera och simulera kondensor och 
förångare med ovannämnda metod behövs ekvationssam- 
band för värmeöverföringen och tryckfall på både 
freon- och vattensidan. En omfattande litteraturstu­
die för att finna lämpliga ekvationer för beräkning 
av värmeöverföring och tryckfall vid förångning och 
kondenser ing av freoner och urval av lämpliga ekva­
tioner samt konstruktion av beräkningsrutiner för 
dimensionering av förångare och kondensorer har ut­
förts av Berith Axelsson i ett examensarbete vid 
institutionen för Värmeteknik och maskinlära, CTH, 
våren 1982. Litteraturstudien med referenser redo­
visas i Appendix 2. Beräkningsmodeller har tagits 
fram för kondenser ing utanpå tubpaket och inuti hori­
sontella tuber samt för förångning inuti tuber.^Lit­
teratur studien inkluderar även förångning utanpa tu­
ber. Det har varit svårt att i litteraturen finna 
lämpliga ekvationssamband för värmeöverföringstal vid 
höga kondenseringstemperaturer. Även värmeöverförings- 
samband för förångning av freoner lämpliga att använ­
da vid höga kondenseringstemperaturer är det svårt 
att finna. Denna brist på data beror på att stora 
delar av det forskningsarbete, som hittills gjorts 
inom detta område, har utförts för luftkonditione­
rings- och kylapplikationer.
Det finns två typer av ekvationer för beräkning av 
värmeövergångstal, dels ekvationer för beräkning av 
lokala värmeöverföring stal, där det totala värmeöver­
gång stalet integreras fram, dels ekvationer för be-
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räkning av medelvärden. Här har uteslutande ekvatio­
ner för medelvärdesberäkningar använts. Samtliga ek­
vationer som utnyttjas har skrivits om. till SI-enhe- 
ter. Nomenklaturlista med sorter redovisas i Appendix 
2, och ekvationerna anges i detta avsnitt utan sor­
ter. Värmeväxlarna har förutsatts vara av tubpanne- 
typ, innebärande ett antal parallellkopplade tuber på 
visst avstånd från varandra omslutna av en mantel. 
Rördimensioner, flänsar, bafflar etc har i simule­
ring sprogrammet valts med utgångspunkt från förut­
sättningarna för framtagning av respektive värmeöver­
för ing s samband . Ekvationerna har tagits fram för föl­
jande köldmedier: Rll, R12, R22, R114 och R502. De 
använda ekvationssambanden tar inte hänsyn till hur 
ev oljeförekomst i köldmediet påverkar värmeöverfö­
ring och tryckfall, se även /40/ och /41/ i Appendix 2.
De ekvationer, som använts i datorprogrammet, samt 
deras giltighetsområden beskrivs i avsnittet nedan.
I datorprogrammet finns varningsrutiner, som skrivs 
ut, då förutsättningarna för ekvationerna inte är 
uppfyllda. Referensnumren i detta avsnitt hänvisar 
till den referenslista, som finns i Appendix 2.
Värmeövergångstal vid kondensering utanpå
tubpaket
För beräkning av värmeövergångstal vid kondensering 
av freon utanpå rör har Grisvals ekvation /3, 4/ an­
vänts. Ekvationen gäller för R12 och R114 vid höga 
kondenseringstemperaturer för kondensering utanpå 
flänsade horisontella rör i ett tubpaket.
Ekvationens form:
-0,49a = a^ • q 1 + an • (T, . - T )2 kond c
1 + a- • (T.. , - T. .)3 o.h. kond
Konstanterna a^, a.^, a^ och Tq har följande värden:
R12 R114
2,3215 • 10' 
-1,02 • 10"‘ 
5,0 • 10~3
6 0 °C
3,40 • 10' 
-8, 8 • 10 
7,0 • 10" 
90 °C
-3
1) Denna konstant har bestämts av David Hodgett utgå­
ende från /3,4/ .
Ekvationen har tagits fram för en kondensor med ett 
förhållande mellan yttre och inre värmeväxlarytan på 
3,8 samt inre rördiameter 0,016-0,018 m. Ekvationen
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gäller incm följande intervall av kondenseringstempe­




—Tö.h. kond 10-30 6-20
2) Relaterat till yttre värmeväxlarytan.
Värmeöverföringstal för kondensering inuti rör
För beräkning av värmeöverföringstal vid kondensering 
av freon inuti horisontella rör används ekvationer 
framtagna av Izumi, Ishimaru och Aoyagi /12/. Dessa 
ekvationer gäller endast för R12 och kondensering i 
släta rör. Ekvationernas form är:
Nu = C1 • Re0, 5 • P^ då Re < 850
Nu = C2 • Re0,8 • Prx
Re = G1 . (i-xm) - d • (l-fg
då Re > 750 
0,5,)/V^
f =g 0, 75
1 + (1 - x )/x • (^2-)v m ' m p^
C1 = 14,26 • d 0,65
C2 = 6,15 • d 0, 65
Nu • A
a ~ d • (1 - /fg)
Ekvationerna uppges bestämma värmeövergångstalet med 
en noggrannhet av ±15 % och gäller, då freonflödet är 
40-100 kg per timma och rör samt för värmebelastning­
ar mellan 5800 och 17500 W/m2.
Värmeöverföringstal vid förångning inuti tuber
För beräkning av värmeöverföringstal vid förångning 
inuti horisontella tuber används ekvationer framtagna 
av Pierre /14/, Danilova /16/ och Chawlas ekvationer 
modifierade av Slipcevic /17/.
Pierres ekvation /14/, vilken anges nedan, gäller för 
förångning av freonerna R12, R22 och R502 inuti släta
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tuber.
Nu = 0,01 • (Re2 • Kf)0'40
Koktalet: ^^
f L • g
2 11Ekvationen gäller, då Re • Kf < 3,5 • 10 , vilket mot­
svaras av att Nu < 420. Vid framtagning av försöks- 
data användes tuber med 0,012 och 0,018 m diameter.
Danilova /16/ har tagit fram nedanstående ekvations- 
samband för förångning av freonerna Rll och R12 i ho­
risontella tuber:
1
a = C • (M • q) 2/d
Konstanten C har värdet 1,2941 för Rll respektive 
1,4907 för R12.
Ekvationens giltighetsområde:
Rll 32 < M • q < 485
R12 45 < M • q < 646
Chawlas ekvation används i den modifierade form, som 
Slipcevic har föreslagit /ll/. Ekvationen beräknar 
värmeövergång stalet vid förångning av freonerna Rll, 
R12, R22 och R114.
Ekvationernas form:
a = B • G0,1 • q° f 7/(A°'7 • d0,5) då G < Gkrit
a = K • G1,4/d0,5 då G > Gkrit 
Det kritiska flödet kan beräknas ur:
G. . , kr it (B/K)
0,769 q0,538
Konstanterna B och K, som ges i tabellform /Yl/, finns 
inom följande intervall av förångningstemperaturer:
Rll (-20) - (10) °C
R12 (-50) - (10) °C
R22 (-50) - (10) °C
R114 (-0) - (10) °C
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Värmeöverföringstal för vatten inuti tuber
För beräkning av värmeöverföringstalet för vatten inuti 
rör har Kraussolds formel /36/ använts.
Nu = 0,024 • Re0,8 • Pr0,37 Re > 2000
Vid vätskor antar exponenten för Pr värdet 0,31 i stäl­
let för 0,37 vid värmeavgivning till röret.
Värmeöverföringstal för vatten utanpå tuber
För beräkning av värmeöverföringen för vatten på ut­
sidan av rör i ett tubpaket med bafflar har formler 
presenterade i VDI-Wärmeatlas /37/ använts:
a
Nu. • X 0 , aw
it • d/2 (—) Pr ' w
0,25
Pr är Prandtls tal för vätskan. Pr är Prandtls tal .... wvid vaggtemperaturen.
Nu = fo, aw Nu 1,0
f är en korrelationsfaktor, beroende av fyra faktorer 
Dessa faktorer är en anordningsfaktor som tar hänsyn 
till tubdelningen, en geometrifaktor som är beroende 
av bafflarnas placering, en läckströmsfaktor och en 
bypass strömfaktor.
Nu. n = 0,3+ (Nu. 3 + Nu. . 2)2 
1,0 v lam turb
Nulam = °'664 ' Re2 ’ Pr3
Nu
0,037 ♦ Re0,8 • Pr
turb 1 + 2,443 - Re 0,1 • (Pr2/3 - 1)
ft "3Ekvationen gäller då 10 < Re < 10 och 0,6 < Pr < 10 .
För beräkning av mantelns innerdiameter har David 
Hodgett tagit fram följande formel:
D = 0,031+ (dy+ 0,006) • 0,7954 21 • n°'545497
Tryckfall vid kondensering inuti tuber
Izumi m fl /12/ har presenterat ett samband för be­
räkning av tryckfallet vid kondensering av R12 i ho­
risontella tuber, vilken används i datorprogrammet.
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AP = £
L • pi • u0
d • 2 1 + x • (--- 1)m p 'g
+ pi ' uo
(x . - X . )m ut 1 + x (— - 1)m pg
uq är medelhastigheten för freonet som ren vätska.
Ç = 2,72 • Re -0,37
Re„
G • x • d m
4 SFormeln gäller da 2 • 10 < Re < 2 • 10 .g
Tryckfall vid förångning inuti tuber
För beräkning av tryckfallet i horisontella tuber vid 
förångning av freon har Pierres ekvation /15/ använts. 
Ekvationen är framtagen för R12 och R22 dels vid olje- 
fritt medium, dels i närvaro av olja för R12. I pro­
grammet har endast sambandet för oljefritt medium ut­
nyttjats .
äp (f +m
x - x . ut m b A/TO V * L, M v.2 mV -"TT-
3vm = xm ’ vm = raassenhetsvolymen i m /kg vid x = x .
v^ = specifika volymen vid övre gränskurvan och ge­
nomsnittlig förångningstemperatur.
Xm = 4,9 -d0'25 .L-°'5 - (xut-x.n)0'5
f = 0,0185 • K.0,25 • Re-0,25 
m f
Ekvationen gäller då Re • Kf ^ > 1.
Kf och Re definieras som vid beräkning av motsvarande 
värmeöverföringstal, Pierre /14, 15/.
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4.7 Värmepumpscykler
De termodynamiska cykler, som finns tillgängliga i 
värmepumpsprogrammet, presenteras i figurerna 4.7.1-6. 
Underkylning av köldmediet efter kondensorn, vilket 
ger mer värme från processen utan att kräva mer arbe­
te från kompressorn, är naturligtvis det enklaste 
sättet att förbättra en värmepumpscykel.Möjligheten 
att underkyla finns tillgänglig i programmet och ut­
nyttjas alltid, där detta är möjligt.
Figur 4.7.1 visar en normal enstegscykel
Figur 4.7.2 visar en tvåstegscykel med ekonomiser av 
flashtyp. Den ande], av köldmediet, som efter första 
expansionsventilen är ånga, separeras ifrån i ekono- 
misern och komprimeras från mellantrycket utan att 
passera förångaren. Alternativt kan en delström av 
kondensatet efter expansion till mellantrycket värme­
växlas med resterande kondensat och efter förångning 
komprimeras från mellantrycket, se figur 4.7.3. Denna 
metod ger en något mindre andel ånga vid mellantrycket 
jämfört med det förstnämnda arrangemanget på grund av 
temperaturskillnaden i värmeväxlaren. Benämningen eko- 
nomiserkoppling hänför sig i fortsättningen till det 
förstnämnda alternativet. Tillsatsen av ånga vid mel­
lantrycket ger högre kapacitet per insugen volymsenhet 
vid förångningstrycket för ekonomisercykeln jämfört med 
enstegscykeln. Eftersom ångan som bildats i ekonomisern 
endast behöver komprimeras från mellantrycket, ger den 
cykeln också högre värmefaktor. Typen av kompressor 
har betydelse för ekonomiserkopplingens utförande och 
egenskaper, vilket diskuterats i avsnitt 4.4.4.
Figur 4.7.4 visar en tvåstegscykel med genombubblings- 
mellankylare. Denna cykel liknar ekonomisercykeln, men 
överhettningsvärmet från ångan efter första kompres- 
sionssteget utnyttjas i genombubblingsmellankylaren 
till att förånga en del av vätskeandelen köldmedium.
Vid denna koppling erhålls en större andel ånga för 
kompression från mellantrycket jämfört med ekonomiser­
cykeln. Denna typ av tvåstegskoppling kräver två kom­
pressorer .
Figur 4.7.5 visar en kaskadkoppling. Fördelarna med 
denna termodynamiska cykel är dels att tryckförhål­
landet över varje kompressor är litet, dels att olika 
köldmedium kan användas i de båda kretsarna. Genom 
att t ex använda R22 i lågtrycksdelen och R12 eller 
R114 i högtrycksdelen kan kompressorn i lågtrycksde­
len göras mycket mindre än om endast R12 eller R114 
användes. Nackdelarna med kaskadkoppling är införan­
det av en extra temperaturdifferens i värmeväxlaren 
mellan de båda kretsarna, högre komplexibilitet och 
större reglerproblem.
I de fall, då temperatursänkningen av värmekällan och 
temperaturökningen av distributionssystemet är stora, 
kan det vara fördelaktigt att använda två eller flera 
värmepumpar kopplade i serie, se figur 4.7.6. Serie-
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kopplade värmepumpar medför mindre tryckförhållande 
över varje värmepump och därmed högre värmefaktor.
Denna typ av koppling har också stora fördelar vid 
behov av kapacitetsreglering.
Beräkningsresultat som visar hur värmefaktorn påverkas 
av underkylning och ovannämnda termodynamiska cykler 
presenteras i avsnitt 6.3 och 6.5.
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Figur 4.7.5 Värmepump med tvåstegs kaskadkoppling.
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Det datorprogram, som beskrivs i denna rapport, kan 
dimensionera en värmepumpsanläggning och simulera dess 
drift under en hel årscykel. Programmet har konstrue­
rats för att beskriva hela systemet inkluderat värme­
pumpen, värmekällan, distributionssystemet och system 
för tillsatsvärme. De yttre och inre förutsättningarna 
kan genom indata till programmet varieras på en rad 
olika sätt. Datorprogrammets möjligheter i detta av­
seende beskrivs i nästa avsnitt, 5.2.
Programmet har i första hand konstruerats för att si­
mulera dieseldrivna värmepumpar i fjärrvärmesystem. 
Figur 5.1.1 visar ett sådant system. Programmet kan 
också användas för simulering av eldrivna värmepumpar 
och/eller andra typer av värmesänkor.
En viktig del av detta projekt är att visa hur olika 
tekniska förutsättningar påverkar årsvärmefaktorn, 
energitäckningsgraden m m för stora värmepumpar, vil­
ket därför har varit huvudsyftet med uppbyggnaden av 
detta simuleringsprogram. Parameterstudien och resul­
taten från denna redovisas i kapitel 6.
För att göra programmet flexibelt har det byggts upp 
av ett relativt kort huvudprogram och ett stort antal 
subrutiner, omkring 60. I subrutinerna ligger tekniska 
data, formler för värmeöverföring och tryckfall, kom­
pressordata m m. Alla termodynamiska data för aktuel­
la köldmedier finns samlade i ett särskilt freonbib­
liotek, som beskrivs i Appendix 1. Huvudprogrammet 
har en styrande funktion, och här utförs huvuddelen 
av de passningsräkningar som behöver göras. Huvudpro­
grammet består av två delar. Den första delen dimen­
sionerar värmepumpsanläggningen och i den andra simu­
leras värmepumpens drift under en årscykel, se figur 
5.1.2.
I programmet tas ingen hänsyn till transienta för­
lopp, utan stationära förhållanden antas råda i varje 
intervall. Årscykelns indelning beskrivs i avsnitt
5.3.
Ett principiellt flödesschema över det system som be­
skrivs av programmet visas i figur 5.1.3. Den termo­
dynamiska cykeln i värmepumpen har i figuren för en­
kelhetens skull antagits vara en enstegscykel, och 
värmepumpen är dieseldriven. Distributionsvattnet 
tillförs värme från anläggningens olika värmeväxlare 
i följande ordning: Underkylare, kondensor, motorkyl- 
vatten-värmeväxlare, avgaspanna och till sist från 
oljepannan, då tillsatsvärme behövs. I de fall då 
motorkylvattnet inte har tillräckligt hög temperatur 
för att kunna tillföras efter kondensorn tillförs 
denna värmemängd före kondensor och underkylare. Detta
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alternativ är naturligtvis mindre fördelaktigt ur ter- 
modynamisk synpunkt. Temperaturen på värmet från die­
selmotorns oljekylning och luftkylning är ofta för 
låg för att kunna tillsättas direkt till distribu­
tionssystemet. Någon sådan värmeväxlare har därför 
inte inkluderats i det principiella resonemanget om 
beräkningsgången men finns tillgänglig i datorpro­
grammet.
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En rad parametrar kan genom val av indata varieras 
vid användning av datorprogrammet.
Varierbara yttre parametrar är:
Maximalt värmebehov, dvs distributionssystemets 
storlek.
Dimensioneringspunkten, se figur 5.3.1.
Avstängningstemperaturer, se figur 5.3.1.
Typ av distributionssystem. Data för tre typer 
finns tillgängliga i datorprogrammet. Dessa be­
skrivs i avsnitt 4.2.
Typ av värmekälla. Data för tre olika värmekällor 
finns tillgängliga, utomhusluft, avloppsvatten och 
industriellt spillvärme, se avsnitt 4.2.
Temperatursänkning av värmekällan i dimensione­
ring spunkten.
Eldrift eller dieseldrift.
Reglerstrategi, se kapitel 7.
Vid val av dieseldrift:
Typ av dieselmotor, snabbgående eller medelvarvs- 
motor, se avsnitt 4.3.
Grad av avgasnedkylning, se avsnitt 4.3.
Temperatur på motorkylvattnet, se avsnitt 4.3.
Eventuellt tillvaratagande av värme från diesel­
motorns oljekylning och luftkylning, se avsnitt
4.3.
Varierbara inre parametrar är:
Typ av freon, se avsnitt 4.5.
Typ av kompressor. Skruv- eller kolvkompressor, se 
avsnitt 4.4.
Termodynamisk cykel i värmepumpen, se avsnitt 4.7.
Antal tuber i förångare och kondensor, se beskriv­
ning av subrutinerna DKOND och DFOR, Appendix 5.
Minsta temperaturdifferens i varje värmeväxlare.
Val av ekvation för beräkning av värmeöverförings- 
tal i de fall då flera möjligheter finns tillgäng­
liga, se avsnitt 4.6.
Antal beräkningsintervall, se avsnitt 5.3.2.




I denna del av programmet dimensioneras anläggningens 
alla komponenter för en viss dimensioneringspunkt. 
Dimensioneringspunkt betyder här den utomhustempera- 
tur, vid vilken värmepumpsanläggningen klarar hela 
distributionssystemets värmebehov. Punkten illustre­
ras i figur 5.3.1, som visar distributionssystemets 
relativa värmebehov i ett konsekutivt varaktighets- 
diagram.
Resultaten från dimensioneringen är: Kompressorns 
storlek, storlek på diesel- respektive elmotor, de­
sign och storlek på kondensor och förångare, värme- 
väx lar kapaciteter för värmeåtervinningen från diesel­
motorn, värmekällans volymsflöde per tidsenhet etc.
Beräkning sprincipen i dimensioneringsdelen kan i sto­
ra drag beskrivas enligt följande:
Först beräknas de yttre förutsättningarna såsom värme­
behov, värmekällans temperatur och distributionsvatt- 
nets temperaturer. I indata ges värden på minsta tem­
peraturdifferensen i varje värmeväxlare och värmekäl­
lans temperatursänkning i denna punkt. Då värmepum­
pens kapacitet i denna punkt exakt skall balansera 
värmebehovet, är systemet entydigt bestämt. Konden- 
seringstemperaturen, graden av underkylning och mass- 
flödet av köldmedium bestäms genom itereringsberäk- 
ningar. Beräkning sgången beskrivs i detalj nedan.
Beräkningsgång i dimensioneringsdelen
Ett flödesschema över denna del av programmet visas i 
figur 5.3.2. Figuren visar hur denna del är uppbyggd 
och vilka subrutiner som använts i första nivån. Var­
je enskild subrutins funktion och innehåll redovisas 
i bokstavsordning i Appendix 5.
Dieseldriven värmepump:
I denna beskrivning av beräkningsgången förutsätts 
att motorkylvattnet är tillräckligt varmt för att 
tillsättas efter kondensorn.
De yttre förutsättningarna såsom värmebehov, tempera­
turer i distributionssystemet och värmekällans tempe­
ratur beräknas vid den utetemperatur, vid vilken an­
läggningen skall dimensioneras. Förångningstemperatu- 
ren efter förångaren fås direkt från indata i form av 
temperaturdifferens i förångaren och värmekällans tem­
peratursänkning i denna punkt. Det bör påpekas att 
den förångningstemperatur, som beräknas här, motsva­
rar förångningstemperaturen efter tryckfallet i för­
ångaren. Den minsta temperaturdifferensen i förångaren
som ges i indata är differensen mellan värmekällans 
temperatur efter förångaren och köldmediets tempera­
tur efter förångaren, se figur 5.3.3. Övriga tempera­
turer i förångaren kan inte beräknas förrän dess di­
mensionering är bestämd och tryckfallet i densamma 
kan beräknas. Rimliga värden på kondensering stempera­
turen och graden av underkylning efter kondensorn an­
sätts utgående från de yttre förutsättningarna.
Med dessa temperaturer görs därefter beräkningarna i 
själva värmepumpscykeln. Beroende på val av termody- 
namisk cykel används subrutinen ENKEL, EKO, FLASH, 
KASKAD eller SERIE. Först beräknas kompressorns voly- 
metriska och isentropa verkningsgrad. Därefter kan 
köldmediets termodynamiska tillstånd i punkterna 1-7 
beräknas, se figur 5.3.4. Från de termodynamiska till 
stånden kan ett antal specifika effekter beräknas, 
såsom kondenseringseffekten, förångningseffekten och 
axelef fektbehov.
Därefter ansättes ett rimligt värde på köldmedieflo­
det per tidsenhet genom kompressorn utgående från 
värmebehovet, specifika kondenserings- och underkyl- 
ningseffekter samt en approximativ uppskattning av 
värmeåtervinningen från dieselmotorn. Därmed kan det 
totala axeleffektbehovet från kompressorn beräknas.
För att kontrollera att de ansatta temperaturerna och 
köldmedieflödet ger de från indata givna minsta tem­
peraturdifferenserna samt givet energibehov görs 
energibalanser över varje värmeväxlare. Beräkningarna 
startar från distributionsvattnets framledningstempe- 
ratur, och härifrån beräknas distributionsvattnets 
temperatur före varje värmeväxlare.
Den första energibalansen görs över avgaspannan. Den 
värmemängd, som kan återvinnas ur dieselmotorns av­
gaser, beräknas utgående från den av indata givna ned 
kylningen av avgaserna, och därefter distributions­
vattnets temperatur före avgaspannan. Därefter be­
räknas den värmemängd, som kan tillvaratas ur motorns 
kylvatten, och med hänsyn till given minsta tempera­
turdifferens i denna värmeväxlare fås distributions- 
vattnets temperatur före denna värmeväxlare.
Efter dessa beräkningar kan det ansatta köldmedieflö­
det kontrolleras, då värmepumpens totala kapacitet är 
känd. Ett nytt köldmedieflöde ansättes. Den ansatta 
kondenseringstemperaturen kan också kontrolleras, då 
distributionsvattnets temperatur före överhettnings- 
värmet kan beräknas och därmed den minsta temperatur­
avvikelsen i kondensorn. Om denna temperaturdiffe­
rens inte stämmer med från indata givet värde (dvs 
differensen är större än 0,1 °C), ansätts en ny kon­
denser ingstemperatur med sekantmetoden. Beräkningarna 
görs om fr o m värmepumpscykeln. Om varken kondense­
ringstemperaturen eller köldmedieflödet behöver korri 
geras, fortsätter beräkningarna.
Härefter beräknas distributionsvattnets temperatur
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före kondensorn samt före underkylaren. Den ansatta 
graden av underkylning kontrolleras genom att den 
minsta temperaturdifferensen i underkylaren beräknas 
och kontrolleras mot från indata givet värde. Avvi­
kelsen får i detta fall vara 0,5 °C. Om graden av un­
derkylning stämmer, fortsätter beräkningarna. I annat 
fall ansätts ett nytt värde med sekantmetoden, och 
beräkningarna görs om fr o m värmepumpscykeln. Här­
efter görs en sista kontroll av den totala värmeba­
lansen. Om differensen är mindre än 1 % avslutas ite- 
reringsberäkningarna. Slutligen dimensioneras syste­
mets alla värmeväxlare. För detaljer i dessa beräk­
ningar hänvisas till respektive subrutin. Kompressorns 
slagvolym, motorstorlek, värmekällans flöde, utväxling 
m m fastställs. Resultaten skrivs ut och beräkningarna 
fortsätter därefter om så önskas i simuleringsdelen.
Eldriven värmepump:
Beräkningsgången vid dimensionering av anläggning med 
eldriven värmepump är i princip densamma som för den 
ovan beskrivna för motsvarande dieseldriven anlägg­
ning . Den enda skillnaden är att de beräkningsrutiner, 
som beskriver motorns värmeåtervinningssystem, ute­




Uppvärmningssäsongen indelas i ett antal ur tempera­
tursynpunkt lika stora intervall. Antalet intervall 
ges i indata. De flesta beräkningarna har utförts med 
21 intervall. Med temperatur avses i detta fall dygns- 
medeltemperaturer. I varje intervall antas att ute­
temperaturen är konstant och lika med intervallets 
medeltemperatur. Intervallens längd ur tidssynpunkt 
är starkt varierande. Data om utomhustemperaturens 
variation under året har sammanställts ur SMHI:s mät­
ningar på utetemperaturen i Göteborgsområdet. Motsva­
rande data för andra klimatområden kan utan svårighe­
ter tillföras programmet.
Beräkningsgången i varje intervall
I denna beskrivning antas värmepumpen vara dieseldri­
ven. Det värme, som återvinns ur motorns kylvatten, 
antas vara av tillräckligt hög temperatur för att 
tillsättas efter kondensorn, och värmet från motorns 
oljekylningssystem utnyttjas inte. Som tidigare nämnts 
antas att stationära förhållanden råder i varje inter­
vall. Hänsynstagande till icke-stationära förlopp har 
inte bedömts vara nödvändigt för anläggningar i stora 
och därmed tröga distributionssystem.
Beräkningsgången beskrivs nedan, se också flödesplan 
figur 5.3.5. För detaljerad beskrivning av beräknings-
gång och innehåll i enskilda subrutiner hänvisas till 
Appendix 5.
Först beräknas den aktuella utomhustemperaturen i in- 
tervallet. För denna temperatur beräknas därefter de 
yttre förutsättningarna såsom: värmebehov, framled- 
nings- och returtemperatur i distributionssystemet 
samt värmekällans temperatur.
Förångningstemperaturen och kondenseringstemperaturen 
ansättes med ledning av de yttre förutsättningarna 
samt med hänsyn till huruvida den aktuella utomhus­
temperaturen ligger över eller under den temperatur, 
vid vilken anläggningen är dimensionerad. Förutom 
dessa temperaturer måste i varje intervall det even­
tuella behovet av tillsatsvärme eller kapacitetsreg- 
lering av anläggningen bestämmas. Som utgångsvärde i 
varje intervall antas att anläggningen körs med full 
kapacitet.
Därefter görs beräkningarna i själva värmepumpscykeln 
Dessa beräkningar är identiska med motsvarande i di- 
mensioneringsdelen och görs i samma subrutiner, se 
flödesplan.
Utgående från den i dimensioneringsdelen fastställda 
kompressorstorleken och kompressorns volymetriska 
verkningsgrad, som beräknats i värmepumpscykeln, kan 
massflödet av köldmedium igenom kompressorn beräknas. 
Härur kan värmepumpens kapacitet exklusive värmeåter­
vinningen och kompressorns totala axeleffektbehov be­
räknas .
Därefter görs beräkningar i förångaren, och den an­
satta förångningstemperaturen kontrolleras. Med data 
om förångarens dimensionering och uppgift om den i 
förångaren överförda värmemängdens storlek samt vär­
mekällans temperatur och flöde beräknas förångnings­
temperaturen. Denna förångningstemperatur jämförs med 
den ansatta. Qm differensen är större än 0,1 °C, an­
sätts en ny förångningstemperatur med sekantmetoden, 
och beräkningarna görs om fr o m värmepumpscykeln.
När förångningstemperaturen stämmer, går beräkningar­
na vidare enligt följande:
Liksom i dimensioneringsdelen startar beräkningarna 
från distributionsvattnets framledningstemperatur, 
och härifrån beräknas distributionsvattnets tempera­
tur före varje värmeväxlare. Först görs en beräkning 
av totala mängden avgasvärme från dieselmotorn. Den 
mängd, som kan tas tillvara i avgaspannan, beräknas 
med hänsyn till avgaspannans dimensionering och tillå 
ten nedkylning av avgaserna. Distributionsvattnets 
temperatur före avgaspannan fås ur en energibalans. 
Motsvarande beräkningar görs för värmeåtervinningen 
ur motorns kylvatten. Det bör påpekas att de för vär­
meåtervinningen tillgängliga värmemängderna beräknas 
med hänsyn till motortyp, last och varvtal, se respek 
tive subrutin. Då värmepumpens totala uppvärmnings- 
kapacitet nu kan beräknas, görs en första kontroll av
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kapaciteten. Dessa beräkningar görs i subrutinerna 
REGI och REG2. Värmepumpens kapacitet jämförs med 
värmebehovet i det aktuella intervallet. Tre olika 
fall är möjliga vid denna kontroll:
Differensen mellan värmepumpens kapacitet och vär­
mebehovet är mindre än 1 %, varvid beräkningarna 
fortsätter med kontroll av ansatt kondenserings- 
temperatur.
Värmepumpens kapacitet är mindre än värmebehovet, 
alltså behövs tillsatsvärme. Mängden tillsatsvärme, 
vilket tillsätts efter avgaspannan, och distribu- 
tionsvattnets temperatur före denna värmeväxlare 
beräknas. Beräkningarna görs därefter om fr o m 
balansen över avgaspannan.
Värmepumpens kapacitet är större än värmebehovet, 
vilket medför att kapaciteten måste regleras ner.
De reglermetoder, som finns tillgängliga i datorpro­
grammet, finns beskrivna i kapitel 7. Beroende på den 
reglerstrategi som angivits i indata varvtalsregleras, 
lastregleras och/eller on/off-regleras värmepumpen.
Nya värden på last och varvtal ansätts med hjälp av 
sekantmetoden. Regleringen påverkar kompressorns verk­
ningsgrad men också motorns verkningsgrad, avgasmäng­
der m m beroende på hur motorns last och varvtal för­
ändras. Beräkningarna görs om fr o m värmepumpscykeln. 
Vid varje ny ansättning kontrolleras samspelet mellan 
kompressor och dieselmotor, dvs kompressorns behov av 
axeleffekt och moment jämförs med motorns möjligheter.
När kapaciteten stämmer, fortsätter beräkningarna med 
en kontroll av den ansatta kondenseringstemperaturen. 
En ny kondenseringstemperatur beräknas utifrån kon- 
densorns dimensionering, den överförda värmemängdens 
storlek samt kända massflöden på båda sidorna. Denna 
kondenseringstemperatur jämförs med den ansatta. Om 
differensen är större än 0,1 °C, ansätts en ny kon­
denseringstemperatur med sekantmetoden. Beräkningarna 
görs om fr o m värmepumpscykeln tills kondenserings­
temperaturen stämmer. Därefter görs en kontroll av 
den ansatta graden av underkylning. Från dimensione­
ringen av denna värmeväxlare, temperaturnivåer och 
flöden beräknas det antal grader underkylning, som är 
möjligt att åstadkomma. Qm differensen mellan denna 
och det ansatta värdet är mindre än 0,5 °C, fortsät­
ter beräkningarna. I annat fall ansätts ett nytt värde 
på underkylningen, och beräkningarna görs om enligt 
samma mönster som övriga itereringar. Då alla tempe­
ratur itereringar har konvergerat, görs slutligen en 
sista kontroll av kapaciteten och eventuellt en fin- 
ju stering .
Till sist beräknas intervallets längd och ett antal 
energimängder såsom värmebehov, oljeenergimängder till 
dieselmotor och tillsatspannor, elenergimängder till 
ev elmotor och fläkt. Energimängderna summeras över 











Figur 5.3.1 Dimensioneringspunkt och avstängnings- 
punkt illustrerat i ett varaktighetsdiagram.
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Figur 5.3.2 Flödesschema dimensionering sdel.
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Figur 5.3.3 Temperaturprofiler i förångaren.
Tryck
Entalpi
Figur 5.3.4 Köldmediets termodynamiska tillstånd i en 
enstegscykel illustrerat i ett tryck-entalpi diagram.
Figur 5.3.5 Flödesscheraa för beräkningsgång i varje 
intervall
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6.1 Inledning och definitioner
Huvudsyftet med uppbyggnaden av det datorprogram som 
beskrivs i kapitel 5 har varit att använda det för att 
studera olika tekniska parametrars inverkan på årsvär- 
mefaktorn, energitäckningsgraden m m för stora värme­
pumpar. I detta avsnitt presenteras resultaten från 
denna studie. De tekniska parametrar som har studerats 
är följande: Typ av värmekälla, typ av distributions­
system, värmepumpstorlek, typ av kompressor, storlek 
på förångare och kondensor, typ av termodynamisk cykel, 
köldmedium, typ av dieselmotor samt eldrift kontra 
dieseldrift.
Det ovannämnda datorprogrammet är ett rent tekniskt 
program. För att utvärdera de ekonomiska förutsätt­
ningarna för dieseldrivna värmepumpar i konkurrens med 
andra alternativ samt för ekonomisk känslighetsanalys 
av olika tekniska parametrar har en särskild ekonomisk 
studie utförts inom projektet. Denna ekonomiska studie 
har utförts i samarbete med Dr. David Hodgett och Falk 
Auer på Battelle-institutet i Frankfurt, vilka har 
konstruerat ett datorprogram för ekonomiska beräkning­
ar. Den ekonomiska studien presenteras i kapitel 9. 
Resultat från det tekniska datorprogrammet har an­
vänts som indata till det ekonomiska programmet.
Beräkningsresultaten presenteras i form av årsvärme- 
faktorer och energitäckningsandelar. Ärsvärmefaktorn 
(SPF) definieras här som kvoten mellan totala årliga 
värmeproduktionen från värmepumpen inklusive värme­
återvinning och dieselmotorns eller elmotorns totala 
årliga behov av oljeenergi respektive elenergi. Med 
energitäckningsandel (ET) menas här den andel av tota­
la årliga värmebehovet som kan täckas av värmepumpens 
produktion.
En värmepumpsanläggnings totala årsvärmefaktor (SPFT) 
kan definieras som kvoten mellan distributionssyste­
mets totala årliga värmebehov och totala energibehovet 
från värmepump och anordning för produktion av till­
satsvärme. Men eftersom man vid produktion av till­
satsvärme i oljepannor ofta använder en annan typ av 
olja än den som används i dieselmotorn, kan totala 
årsvärmet bli en svårhanterlig storhet. Den totala 
årsvärmefaktorn kan naturligtvis inte användas för 
system med eldrivna värmepumpar i kombination med 
tillsatsvärme från oljepannor. Totala arsvärmefaktorn 
vid dieseldrift kan beräknas från årsvärmefaktorn och 
energitäckningsgraden ur ekv (1). Verkningsgraden, för 
den anläggning som producerar tillsatsvärme, betecknas 
här n
SPFT = ET • SPF + (1 - ET) • r\ (1)
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Många resultat i detta kapitel presenteras som funktion 
av värmepumpens storlek. Med värmepumpens storlek menas 
här en relativ storlek i procent av distributionssyste­
mets maximala värmebehov. Benämningen indirekt distri­
butionssystem med^meliantemperaturnivå syftar på det 
system som har 5 C lägre temperaturnivå än det system 
som har temperaturnivå motsvarande Göteborgs fjärrvär­
menät, se avsnitt 4.2.
Eftersom antalet möjliga kombinationer av förutsätt­
ningar är mycket stort, se avsnitt 5.2, har det inte 
varit möjligt att undersöka varje parameters påverkan 
för varje sådan kombination. Vissa parametrar, t ex 
de motortekniska .vars inverkan på systemet inte är di­
rekt beroende på typ av kompressor, har endast stude­
rats med skruvkompressorer, eftersom tillgången på 
data har varit störst för denna kompressortyp. I de 
fall där förutsättningarna kraftigt påverkar resulta­
ten har parametern undersökts under flera förutsätt­
ningar.
Där inte annat anges har beräkningarna utförts med en 
minsta temperaturdifferens på 5 °C i förångaren och 
övriga värmeväxlare med undantag av kondensorn och 
underkylare, där 3 °C respektive 2 °C valts. Med mins­
ta temperaturdifferensen menas här differensen mellan 
temperaturen på det utgående varma flödet och ingående 
kalla flödet (i kondensorn motsvarande i den punkt kon- 
denseringen startar).
Mellantrycket i tvåstegscyklerna har valts så nära 
det geometriska medelvärdet av kondensor- och förång- 
artryck som det inbyggda tryckförhållandet för skruv­
kompressorer tillåter. Mellantrycket har valts på 
detta sätt för att ge höga COP för tvåstegscykeln (se 
även avsnitt 4.4.4) och för att inte ekonomisereffek- 
ten skall försvinna omedelbart vid slidreglering.
De resultat som presenteras i detta avsnitt har beräk­
nats under förutsättning av kapacitetsreglering av 
kompressorn med varvtalsreglering ner till 65 % av no­
minellt varvtal och därefter on/off-reglering. Beräk­
ningsresultat med andra reglerstrategier presenteras 
i avsnitt 7.3.
Vid dieseldrift har i beräkningarna valts att efter 
förångningen ej överhetta suggasen, eftersom tillgången 
på värme från oljekylning etc från dieselmotorn är mer 
än tillräcklig för att nå den grad av överhettning som 
är nödvändig för kompressorn. Vid jämförelse mellan 
dieseldrift och eldrift har även i fallet eldrift be­
räkningarna gjorts med 0 C överhettning i själva för­
ångaren. I detta fall skulle nödvändig grad av över­
hettning exempelvis kunna åstadkommas med en intern 
värmeväxlare mellan kondensat och suggas eller med 
överhettning i förångaren. För att kunna göra jämfö­
relsen mellan de två drivkällorna under så lika för­
utsättningar som möjligt har dock sådana metoder för 
överhettning inte inkluderats i beräkningarna.
6.2 Värmekällans betydelse i olika distributions 
system
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I figurerna 6.2.1 - 3 visas årsvärmefaktorn som funk­
tion av värmepumpens storlek för tre olika värmekällor. 
De tre figurerna illustrerar beräkningsresultat för tre 
olika distributionssystem, vilka har beskrivits i av­
snitt 4.2. Beräkningarna har gjorts med följande gemen­
samma förutsättningar: Skruvkompressorer, tvastegskopp- 
ling med ekonomizer, köldmedium R12 och medelvarvs 
dieselmotor som drivkälla. Motsvarande resultat i form 
av energitäckningsgrader visas i figurerna 6.2.4 -6.
Resultaten i figurerna 6.2.1-3 visar att valet av 
värmekälla har stor betydelse för årsvärmefaktorns 
storlek. Exempelvis ger en jämförelse mellan årsvärme- 
faktörerna i figur 6.2.1 vid 30 % dimensionering att 
användning av spillvärme ger 40 % större årsvärmefak- 
tor jämfört med användning av utomhusluft. En motsva­
rande jämförelse mellan avloppsvatten och utomhusluft 
visar att avloppsvatten ger 13 % högre årsvärmefaktor. 
Värmepumpens storlek har också betydelse för årsvärme- 
faktorns storlek. Årsvärmefaktorn avtar naturligtvis 
med ökad storlek på värmepumpen, eftersom en värmepump 
som är dimensionerad för en större andel av systemets 
maximala värmebehov har en relativt sett större värme­
produktion i den ur termodynamisk synvinkel mindre för­
delaktiva delen av året jämfört med en mindre värme­
pump i motsvarande system. Värmepumpens storlek har 
mindre betydelse vid utnyttjande av värmekällor med 
liten temperaturvariation såsom avloppsvatten och i 
synnerhet spillvärme, jämfört med utomhusluft.
En jämförelse mellan resultaten i figur 6.2.1 och 
6.2.2, d v s resultaten för de två indirekta distribu­
tionssystemen, visar att kurvorna i de bada figurerna 
har mycket lika lutningar men nivan skiljer nagot.
År svärmefaktörerna för det indirekta distributionssys­
temet med den lägre temperaturnivån (figur 6.2.2) är 
naturligtvis högre än motsvarande i figur 6.2.1. Skill­
naden mellan årsvärmefaktorerna i figur 6.2.1 och figur 
6.2.2 varierar mellan fem och åtta procent. Detta bör 
betraktas som en betydande skillnad med tanke på att 
temperaturskillnaden mellan de båda distributionssys­
temen endast är 5 °C. Det är alltså av stor betydelse 
för årsvärmefaktorn att temperaturnivån inte är högre 
än nödvändigt.
I figur 6.2.3 visas beräkningsresultaten för det direk­
ta distributionssystemet, vilket har betydligt lägre 
temperatur nivå än de två övriga. Resultaten i figuren 
visar att i detta distributionssystem fås betydligt 
högre år svärmefaktorer. Exempelvis ger en jämförelse 
mellan resultaten i figur 6.2.2 och 6.2.3 vid 30 % di­
mensionering och användning av avloppsvatten, att i 
det direkta systemet fås 8 % större år svärmefaktor. En 
motsvarande jämförelse för utomhusluft visar lika stor 
skillnad. I det direkta distributionssystemet påverkas 
år svärmefaktorn i mindre utsträckning av värmepumpens 
storlek, jämfört med de indirekta systemen.
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I figurerna 6.2.4 -6 visas energitäckningsgraderna som 
funktion av värmepumpens storlek för tre olika värme­
källor. På samma sätt som för årsvärmefaktorn i figu­
rerna 6.2.1-3 visas resultaten för tre olika distri­
butionssystem och beräkningarna har utförts med lika­
dana förutsättningar.
Samtliga tre figurer visar att energitäckningsgraden 
är starkt beroende av värmepumpens relativa storlek.
Vid 15 % dimensionering täcker värmepumpen omkring 50 % 
av årsenergibehovet, medan 45 % dimensionering ökar 
denna andel till mellan 80 % och 90 %.
En jämförelse mellan energitäckningsgraden för de olika 
värmekällorna visar för samtliga distributionssystem 
att utomhusluft ger det lägsta värdet. Detta beror dels 
på att värmepumpens kapacitet under årets kallaste pe­
riod sjunker kraftigare vid användning av utomhusluft 
jämfört med de övriga värmekällorna, dels på att värme­
pumpens avstängningstemperatur (se avsnitt 5.3) för 
utomhusluft som värmekälla har valts till -6 °C. Detta 
innebär en kortare driftstid för värmepumpar vid ut­
nyttjande av utomhusluft jämfört med andra värmekällor, 
med undantag av de fall där värmepumpen stängs av ti­
digare (vid högre utomhustemperaturer) p g a andra or­
saker vilket diskuteras nedan. Den ovannämnda avstäng­
nings temper a tu ren kan anses vara ett rimligt värde, 
eftersom både kapacitet och värmefaktor sjunker kraf­
tigt vid lägre utomhustemperaturer. Resultaten för de 
båda övriga värmekällorna visar sinsemellan ingen eller 
mycket små skillnader i energitäckningsgrad.
En jämförelse mellan figurerna 6.2.4 -6 visar skillna­
der i energitäckningsgrad beroende på distributions­
system. Högsta värden har värmepumpssystemen i det 
direkta distributionssystem som har den lägsta tempe­
raturnivån och de lägsta värdena gäller för det indi­
rekta systemet med högsta temperaturnivån. Dessa skill­
nader beror till största del på skillnader i avstäng­
ning stemperaturer mellan de olika distributionssyste­
men. Förutom den ovannämnda gränsen vid användning av 
utomhusluft bestäms avstängningstemperaturen av maxi­
mala kondenseringstemperaturen, vilket här för R12 be­
tyder 78 °C motsvarande 22 bar (maximalt tryck för 
standardutrustning). I det direkta distributionssyste­
met överskrids inte denna temperatur för något fall 
utan värmepumpen används hela året. För det indirekta 
distributionssystemet överskrids inte denna temperatur 
för dimensioneringarna 15 % och 30 %. Vid 45 % di­
mensionering stängs värmepumpen av då utomhustempera- 
turen underskrider -5 °C. I det indirekta systemet med 
högsta temperaturnivån är det endast vid 15 % dimen­
sionering som värmepumpen är i drift hela året. Vid 
45 % och 30 % dimensionering stängs värmepumpen av då 
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Figur 6.2.3 SPF som funktion av värmepumpstorlek i 










Procent av maxi- 
mal värmeeffekt
Figur 6.2.4 ET som funktion av värmepumpstorlek i 
indirekt högtemperaturdistributionssystem för tre 







Figur 6.2.5 ET som funktion av värmepumpstorlek i 









Figur 6.2.6 ET som funktion av värmepumpstorlek i 
direkt distributionssystem för tre värmekällor. R12. 
Skruv. Ekonomiser.
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6.3 Den termodynamiska cykelns betydelse
I detta avsnitt redovisas hur olika termodynamiska 
cykler påverkar dels värmefaktorn för en värmepumps- 
cykel under givna temperaturförhållanden och vid full 
kapacitet dels årsvärmefaktorn för en dieseldriven 
värmepump. De termodynamiska cykler som behandlas här 
beskrivs i avsnitt 4.7.
Värmepumpscykel
I tabellerna 6.3.1 -3 visas tre exempel på olika cyk­
lers inverkan på värmefaktorn. Resultaten redovisas i 
form av absoluta värmefaktorer (COP) och relativa vär­
mefaktorer (COPr ^), dels utan underkylning, dels med 
maximal grad av underkylning. Värmefaktorn definieras 
som kvoten mellan av värmepumpen avgiven värmemängd 
och uppoffrad axeleffekt. Motorverkningsgraden har 
alltså inte inkluderats. Den relativa värmefaktorn har 
beräknats med enstegsöykeln som bas. Resultaten i ta­
bell 6.3.1 gäller för ett distributionssystem som skall 
värmas från +5^ C till +85 C och värmekällan skall 
kylas från 15 °C till 5 °C. Beräkningarna har gjorts 
med skruvkompressorer och R114, förutom i kaskadkopp­
lingens undre krets där R22 har använts. Som fram­
går av tabellen påverkas värmefaktorn kraftigt av va­
let av cykel. Tabellen visar att underkylning ökar den 
absoluta värmefaktorn för alla cyklerna men minskar 
den relativa värmefaktorn. En termodynamisk cykel med 
större komplex ibilitet ger högre värmefaktor men inne­
bär naturligtvis också ökade kostnader, större regler- 
problem etc.
Tabell 6.3.2. visar motsvarande resultat för ett dist­
ributionssystem som skall värmas från 55 C till 75 C 
och en värmekälla som skall kylas från 25 °C till 15 °C. 
För att göra de båda tabellerna direkt jämförbara har 
R114 också använts för dessa beräkningar. Samma gene­
rella slutsatser som för tabell 6.3.1 kan dras här. 
Eftersom differensen mellan kondenserings- och för- 
ångningstemperaturen är mindre i detta fall är också 
de relativa värmefaktorerna mindre.
Resultaten i tabell 6.3.3 har beräknats under samma 
förutsättningar som för tabell 6.3.2, men med R12 som 
köldmedium. En jämförelse mellan dessa två tabeller 
visar att R12 jämfört med R114 ger något lägre relati­
va värmefaktorer men högre eller lika höga absoluta 
värmefaktorer.
Dessa skillnader i förbättring vid övergång till en 
mer avancerad termodynamisk cykel beror både på olik­
heter i termodynamiska egenskaper hos köldmedierna och 
skillnader i inverkan på kompressorns isentropa verk­
li Ger ett ur praktisk synvinkel något för lågt förång- 
ningstryck för R114 (under 1 atm).
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ningsgrad. Skillnader i termodynamiska egenskaper med­
för att vid tvåstegskopplingar avskiljs mindre mängd 
ånga vid mellantrycket vid användning av R12 jämfört 
med R114. Den isentropa verkningsgraden för kompres­
sorn (här skruvkompressor) avtar kraftigare med ökat 
tryckförhållande vid användning av R114 jämfört med 
R12. Detta medför att förbättringen blir större för 
R114 vid uppdelning av kompressionen i flera steg.
Dieseldriven värmepump
Nedan redovisas den termodynamiska cykelns inverkan 
vid dieseldrift samt simulering av hela årsCykler.
Figurerna 6.3.1-2 visar årsvärmefaktorn som funktion 
av värmepumpens storlek för tre olika termodynamiska 
cykler, dels vid användning av avloppsvatten som vär­
mekälla, dels med utomhusluft. Beräkningarna har gjorts 
med följande förutsättningar: Skruvkompressorer, R12, 
indirekt distributionssystem med mellantemperaturnivå 
samt mellanvarvsdiesel.
Resultaten visar att årsvärmefaktorn naturligtvis för­
bättras vid övergång från enstegscykel till tvåstegs- 
cykel med ekonomizer och i högre utsträckning vid över­
gång till tvåstegskoppling med genombubblingsmellan- 
kylare. En jämförelse mellan årsvärmefaktorerna i fi­
gur 6.3.1 d v s vid användning av avloppsvatten och 
vid 30 % dimensionering ger att en tvåstegskoppling 
med ekonomizer ger 7 % större årsvärmefaktor jämfört 
med en enstegskoppling. Motsvarande jämförelse för 
tvåstegskoppling med genombubblingsmellankylare ger 
14 % skillnad Resultaten i figur 6.3.2 som gäller för 
utomhusluft, visar något större skillnader, beroende 
på större differens mellan kondenserings- och förång- 
ningstemperatur under en stor del av årscykeln för 
detta fall.
En jämförelse med resultaten i tabellerna 6.3.1-2 
visar att den procentuella förbättringen vid övergång 
till mer komplexa termodynamiska cykler blir avsevärt 
mindre för en dieseldriven värmepump och simulering av 
hel årscykel jämfört med den renodlade värmepumpscy- 
keln. Dieseldriften i sig gör att den termodynamiska 
cykeln har en mindre betydelse. Värmeåtervinningen 
från dieselmotorn minskar den andel av totala värme­
behovet som påverkas av värmepumpscykeln och därmed 
den termodynamiska cykeln. Värmeåtervinningen, om den 
tillförs efter kondensorn, minskar tryckförhållandet 
över värmepumpscykeln, eftersom kondenseringstempera- 
turen kan sänkas. Minskat tryckförhållande medför en­
ligt tidigare resonemang att den termodynamiska cykeln 
har mindre betydelse. Dieseldriften ger också en annan 
effekt son i viss mån dämpar den positiva effekten av 
en mer avancerad termodynamisk cykel. En ur termodyna- 
misk synvinkel mer fördelaktig cykel minskar axelef­
fektbehovet från dieselmotorn, vilket i sin tur mins­
kar den värmemängd som kan återvinnas från densamma. 
Resultatet blir att med en mer avancerad termodyna­
misk cykel fås en något högre kondenseringstemperatur.
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Valet av termodynamisk cykel påverkar inte energitäck­







t—1 <D o LO ro o LO






«—1 rH i—1 i—1 •—i i—1 «—1
fr CM O LO CM 00 O
O (T> CM r- r- rH LO O
L)
i—1 CM CM (N CM (N ro
tr»
•H CD O o i—1 CM CM CT\ r-
£ p o ro LO LO CM LO CO
r—1 fr •







£ fr CM CO LO LO LO i—1
G) o LO CO 00
tr> o •






























>1 B £ LO
00 LO
£ fÖ fÖ 1 1
fÖ Q) p P LO LO
1—1 •H G) (D LO '—1
1—i P Ti Tl
G) CD P P




-H œ 0) 0)
P i—1 tn •H •H fÖ fÖ
G) X! (D P P 1—1
Ui rQ -p 0) G) £ rH
• • Ui •H £ cn UÎ cn :fÖ :rö
p tr> B Ti £ W
G) CD n Ft fÖ G) •H •H (D (D
i—1 -P £ O e E
w 0 £ m ord ord ord
t! P
£ X Q) fö > > > :rö :fö

















































0 o LO LO CP o 1—1 o-
U o i—1 CN i—1 1—1 CN ro
04 • • • • • • •o ■—i i—1 i—1 i—I 1—1 i—1 i—1
O
04 N1 LO r- CP 1—1 00
o CO CN LO ro 1—1 CO
O • • • • • • •
CN ro ro ro ro ro 00
1—1
0 O LO CP ro CP 00 r-
5-1 O CN ro ro rH ro LO
04
n 1—1 i—1 i—1 i—1 rH i—1 «—i
O
04 LO LO r- CN LO i—io ro CP CN i—1 00 CN r-
CJ •
































fö 0 5h 5h
rH •H 0 0
i—1 5h TJ X5
0 0 5h 5h




•H 0 0 0
U i—1 CP •H •rl
0 JQ 0 SH 5h
V) XI X 0 0
.. 0 •rl P 0 0 0
5-1 Cp B ■b T5 P
0 0 O g fö 0 •H •rl
i—1 -P fi 0 x
X 0) 0 ti 0 ofö o(Ö ofö
>i c X 0 fö > > >





















































0 o CO LO o LO LO CM
£ p o CM CO co i—1 CO LO
r—1 (p • • • • • • •
>1 o
o
i—1 i—1 i—1 1—1 i—1 1—1 i—1
p
0
£ LO pH i—1 CP O CM
0 o O CO i—1 CO CO r-
tp u

































































•H CO 0 0
p pH tP *H •H fö fö
0 X5 0 P P x: pH
CO XI -P 0 0 G i—i
•• CO ■H P CO 0 0 :rö IfÖ
G tp e ■U TJ £ 0
0 0 O R fö 0 •H •H 0 0
i—1 -p G 0 x: B £
CO 0 £ co ofd ofÖ Oftf p
>1 £ 0 fÖ > > > :rö :fö






































SPF som funktion av v.p. storlek i indirekt dist. system 












SPF som funktion av v.p.storlek i indirekt dist.system för 
tre termodynamiska kopplingar. R12. Skruv. Utomhusluft.
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6.4 Motortekniska parametrar
I det följande diskuteras några motortekniska para­
metrars inverkan på årsvärmefaktor och energitäck­
ningsgrad. De parametrar som har studerats är: Motor­
verkningsgrad, graden av avgasnedkylning, kylvatten­
temperaturer efter motorn samt typen av dieselmotor, 
övriga motortekniska data och förutsättningar redo­
visas i avsnitt 4.3. Beräkningarna har gjorts under 
följande förutsättningar: Skruvkompressorer, R12 samt 
avloppsvatten. Effekterna av de tre förstnämnda motor­
tekniska parametrarna presenteras för mellanvarvsmoto­
rer .
Motorverkningsgrad
I figur 6.4.1 visas årsvärmefaktorns variation med 
motorverkningsgraden i ett indirekt system med mellan- 
temperaturnivå. Den motorverkningsgrad som anges i 
figuren är utgångsvärden vid nominellt varvtal och 
fullast. Det bör påpekas att dessa värden inte är de 
maximala värdena. Motorverkningsgradens procentuella 
förändring vid dellast är lika för alla utgångsvärden. 
Resultaten i figur 6.4.1 visar att år svärmefaktorn på­
verkas kraftigt av en sänkning av motorverkningsgraden, 
trots att lägre verkningsgrad ger större värmemängder 
för återvinning. En sänkning av motorverkningsgraden 
från 40 % till 36 % medför en sänkning av årsvärme- 
faktorn med omkring 6 %.
Avgasnedkylningen
I figur 6.4.2 visas årsvärmefaktorn som funktion av 
avgastemperaturen efter avgaspannan. Denna temperatur 
är avgastemperaturen i dimensioneringspunkten och den 
lägsta under årscykeln. Årsvärmefaktorn ökar naturligt­
vis då graden av avgasnedkylning ökar. Detta beror 
dels på den extra värmemängd som kan tas tillvara vid 
värmeåtervinningen, dels på att värmepumpcykelns kon- 
denseringstemperatur sänks härvid.
Beräkningsresultaten visar att en sänkning av avgas­
temperaturen till 150 °C jämfört med 180 °C ökar års— 
värmefaktorn med 2,5 %. Motsvarande jämförelse^mellan 
180 °C och 100 °C visar en ökning på 6,7 % av årsvär­
mef aktorn .
Avgasnedkylningen är naturligtvis en svår fråga ur 
korrosionssynpunkt. Konventionella avgaspannor han an­
ses klara en avgasnedkylning till 150 °C vid använd­
ning av lågsvavlig olja. Tekniska lösningar för mer 
långtgående nedkylning skulle vara mycket värdefullt. 
Avgasnedkylning med skrubberteknik är en möjlighet som 
inte har studerats här.
KyIvattentemperatur
I figur 6.4.3 visas årsvärmefaktorn som funktion av 
motorns kylvattentemperatur i de tre olika distribu­
tionssystemen. Beräkningarna har utförts för kylvatten-
temperaturer mellan 7 0 °C och 100 °C. Den kylvatten­
temperatur, som visas i figuren, är kylvattentempera­
turen i dimensioneringspunkten. Kylvattenflödet varie­
rar under årscykeln med motorns last. Temperaturen på 
kylvattnet från motorn och distributionsvattnets tem­
peratur är naturligtvis direkt avgörande för huruvida 
denna värmemängd kan tillsättas efter kondensorn, samt 
hur stor andel som kan tas tillvara. I dimensionerings 
punkten bestäms var kylvattenvärmet skall tillsättas 
och detta följs sedan under årscykeln.
Den översta kurvan i figuren visar kylvattentemperatu­
rens inverkan i det direkta distributionssystemet. Re­
sultaten visar att kylvattentemperaturen har en för­
sumbar inverkan på årsvärmefaktorn i detta system. Kyl 
vattenvärmet kan i hela temperaturintervallet till­
sättas efter kondensorn.
Den mellersta kurvan visar motsvarande resultat för 
det indirekta distributionssystemet med mellantempera- 
turnivå. I temperaturintervallet mellan 70 C och 80 UC 
är årsvärmefaktorn oberoende av kylvattentemperaturen 
och värmemängden tillsätts före kondensorn. Då kylvat­
tentemperaturen höjs från 80 °C till 90 °C ökar års­
värmef aktorn i det närmaste linjärt. Kylvattenvärmet 
tillsätts i detta intervall efter kondensorn och vär­
memängden som kan tas tillvara ökar med ökad tempe­
ratur. Mellan 90 °C och 100 °C är årsvärmefaktorn åter 
oberoende av temperaturen och hela värmemängden kan 
tas tillvara.
Den nedersta kurvan visar beräkningsresultaten för det 
indirekta distributionssystemet med den högre tempera­
turnivån. I detta system är årsvärmefaktorn beroende 
av kylvattentemperaturen över hela temperaturinterval­
let. Vid gn höjning av kylvattentemperaturen från 70 ° 
till 100 C ökar årsvärmefaktorn med 5 %. Värmemängden 
tillsätts efter kondensorn då temperaturen är över 
90 °C.
Typ av dieselmotor
I figur 6.4.4 visas hur årsvärmefaktorn påverkas av 
typen av dieselmotor. Årsvärmefaktorn vid användning 
av snabbgående diesel och mellanvarvsdiesel jämförs i 
de tre olika distributionssystemen. Ärsvärmefaktorn 
visas som funktion av värmepumpens storlek och övriga 
förutsättningar är: Skruvkompressorer, R12, avlopps­
vatten och tvåstegskoppling med ekonomizer.
Resultaten visar att drift med mellanvarvsdiesel ger 
genomgående något högre årsvärmefaktorer. Detta beror 
dels på att snabbgående dieslar ger något lägre meka­
nisk verkningsgrad jämfört med mellanvarvsdieslar, 
dels att kylvattentemperaturen från snabbgående dies­
lar har lägre temperatur. Den mekaniska verkningsgra­
den sjunker mer vid långtgående lastreglering (under 
75 %) för snabbgående jämfört med mellanvarvsdieslar.
I de indirekta distributionssystemen är skillnaden mel 
lan årsvärmefaktörerna större jämfört med motsvarande
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i det direkta systemet. I de indirekta systemen har bå­
da de ovannämnda effekterna betydelse. Vid 30 % dimen­
sionering är skillnaden i årsvärmefaktor mellan de båda 
motortyperna ca 6 % i de indirekta systemen. Motsvaran­
de skillnad i det direkta systemet är mycket liten. I 
detta fall har den lägre kylvattentemperaturen inte 
någon betydelse.
Ur termodynamisk synvinkel bör man alltså använda mel- 
lanvarvsmotorer i distributionssystem med höga tempe­
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Figur 6.4.1
SPF som funktion av motorverkningsgrad i indirekt 


















SPF som funktion av avgasnedkylning i indirekt dist. 
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Figur 6.4.3 SPF som funktion av motorns kylvatten­









Figur 6.4.4 SPF som funktion av värmepumpstorlek för 
mellanvarvs- och snabbgående diesel i olika distribu­
tionssystem. R12. Skruv. Ekonomiser. Avloppsvärme.
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6.5 Kompressorns betydelse
I detta avsnitt diskuteras hur typen av kompressor på­
verkar årsvärmefaktorn. Endast kolvkompressorer och 
skruvkompressorer har studerats. De kompressordata som 
finns tillgängliga i datorprogrammet beskrivs i av­
snitt 4.4.
I figur 6.5.1 visas årsvärmefaktorn som funktion av 
värmepumpens storlek för kolv- och skruvkompressorer. 
Resultaten redovisas för både enstegscykler och två- 
stegscykler med ekonomizer samt avloppsvatten som vär­
mekälla. Figur 6.5.2 redovisar motsvarande resultat 
med utomhusluft som värmekälla. Gemensamma förutsätt­
ningar är medelvarvsdiesel och indirekt distributions­
system med mellantemperaturnivå.
Resultaten i figur 6.5.1 visar att kolvkompressorer 
ger högre årsvärmefaktorer. Enligt dessa resultat ger 
en värmepump med enstegscykel och kolvkompressor 7 - 8 % 
högre årsvärmefaktor än motsvarande med skruvkompres­
sor. Skillnaden mellan årsvärmefaktörerna för en vär­
mepump med ekonomizer och skruvkompressor och en en­
stegs värmepump med kolvkompressor är försumbar. En 
värmepump med tvåstegskoppling och kolvkompressorer 
ger ungefär 7 % högre årsvärmefaktor än motsvarande 
enstegscykel. Resultaten i figur 6.5.2 visar samma ten­
denser som föregående figur, men skillnaderna mellan 
resultaten för enstegs- och tvåstegscyklerna är något 
större p g a det större tryckförhållandet här.
Av de kombinationer som jämförs i dessa figurer ger 
alltså ekonomizerkoppling med kolvkompressorer den 
högsta årsvärmefaktorn. Detta resultat förklaras^av 
att kompressionen i detta fall är uppdelad på tva se­
parata steg, vilket ger lägre tryckförhållande över 
varje steg och därmed högre isentropa verkningsgrader. 
Vid bedömning av resultaten bör emellertid vissa förut­
sättningar beaktas. Beräkningarna med skruvkompressor 
har utförts med ett inbyggt volymsförhållande lika 
med 3.5. Vid uppbyggnad av beräkningsmodellen för 
skruvkompressorer fanns endast data för inbyggda vo­
lymsförhållanden lika med 2.6 och 3.5 tillgängliga.
Ett större inbyggt volymsförhållande skulle ge bättre 
resultat för skruvkompressorerna både vid användning 
av avloppsvatten och utomhusluft som värmekälla. Ett 
inbyggt volymsförhållande på exempelvis 4.8 skulle tro­
ligen minska skillnaden mellan kolv— och skruvkompres— 
sorer i enstegskopplingar till ungefär hälften av den 
tidigare omnämnda.
För stora värmepumpsanläggningar med skruvkompressorer 
är tvåstegscykler med ekonomizer vanligen det bästa 
alternativet då dessa inte kostar mer per kW värme än 
motsvarande enstegscykel. Kolvkompressoraggregat med 

























Figur 6.5.1 SPF som funktion av värmepumpstorlek i 















Figur 6.5.2 SPF som funktion av värmepumpstorlek i 
indirekt distributionssystem. R12. Skruv och kolv. 




I detta avsnitt redovisas hur storleken av förångarytan 
påverkar årsvärmefaktor och energitäckningsgrad. Be­
räkningarna har gjorts under följande förutsättningar: 
Skruvkompressorer, tvåstegskoppling med ekonomizer,
R12, medelvarvsdiesel, indirekt distributionssystem 
med mellantemperaturnivå samt avloppsvatten som värme­
källa .
I figur 6.6.1 visar ena kurvan årsvärmefaktorn som 
funktion av minsta temperaturdifferensen i förångaren 
i dimensioneringspunkten. Den andra kurvan med den 
större lutningen visar relativa förångarytan som funk­
tion av minsta temperaturdifferensen. Relativ förång­
aryta betyder här förångarytan relativt förångarytan 
vid en minsta temperaturdifferens på 5 °C i förångaren. 
Betydelsen av minsta temperaturdifferensen illustreras 
i figur 5.2.1.
Resultaten visar att vid en minskning av minsta tempe­
raturdifferensen i förångaren från 7 °C till 2 °C ökar 
årsvärmefaktorn med omkring 6 %. Denna minskning av 
temperaturdifferensen motsvarar en ökning av förångar­
ytan med över 400 %. Energitäckningsgraden påverkas 
mycket litet. Resultaten visar att förångarytan är en 
relativt känslig parameter vid dimensionering av en 
värmepumpsanläggning.
Det bör påpekas att en förändring av minsta temperatur­
differensen i förångaren i dimensioneringspunkten på­
verkar inte bara förångarytans storlek utan också di­
mensioneringen av andra komponenter såsom kompressor, 
dieselmotor m m. Den ovan beskrivna metoden för att 
studera förångarytans inverkan på systemet ger alltså 
i visst avseende svårtolkade resultat. Resultaten skul­
le vara mycket svåra att använda för en ekonomisk käns- 
lighetsanalys av förångarytans inverkan, eftersom ett 
stort antal komponenter förändras.
Motsvarande beräkningar har utförts med enbart föränd­
rade förångarytor och i övrigt oförändrad dimensione­
ring av systemets komponenter. I figur 6.6.2 visas re­
sultaten i form av årsvärmefaktorer som funktion av 
minsta temperaturdifferensen i förångaren. Relativa 
förångarytan som funktion av minsta temperaturdifferen­
sen är naturligtvis oförändrad jämfört med föregående 
figur. Eftersom även energitäckningsgraden påverkas 
av förångarytans storlek visas resultaten också i form 
av totala årsvärmefaktörer. Procentuella förändringen 
av årliga oljeförbrukningen som funktion av relativ 
förångarstorlek kan beräknas direkt från totala års­
värmef aktorn. Förändringen i årlig bränslekostnad kan 
beräknas direkt härur, förutsatt samma typ av bränsle 
för både dieselmotor och tillsatspanna, fastställd 
systemstorlek och bränslepris. Fastställd systemstor­
lek ger också absoluta värden på förångarytan. Vid o- 
lika typer av bränslen görs motsvarande beräkning via
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energitäckningsgraden, se ekv (1), avsnitt 6.1.
Resultaten i figur 6.6.2 visar att då enbart förånga­
ren förändras medför en minskning av minsta temperatur­
differensen från 7 °C till exempelvis 2 °C en ökning 
av årsvärmefaktorn med enbart 3 %. Totala årsvärmefak- 
torn ökar dock 5 %. Energitäckningsgraden ökar omkring 
4 % vid denna förändring.
Kondensorn
Nedan diskuteras hur kondensorytans storlek påverkar 
årsvärmefaktorn, energitäckningsgraden m m. Beräkning­
arna, vilkas resultat visas i figur 6.6.3, har gjorts 
med samma förutsättningar som motsvarande beräkningar 
med varierande förångaryta (figur 6.6.1).
I figuren visas dels årsvärmefaktorn som funktion av 
minsta temperaturdifferensen i kondensorn i dimensione- 
ringspunkten, dels relativa kondensorytan som funktion 
av minsta temperaturdifferensen. Den relativa konden­
sorytan betyder här kondensorytan relativt ytan vid en 
minsta temperaturdifferens på 3 C.
Resultaten visar att vid en minskning av minsta tem­
peraturdifferensen från exempelvis 6 °C till 2 C ökar 
årsvärmefaktorn med ca 2,4 %. Detta motsvarar en ök­
ning av kondensorytan med omkring 65 %. Minsta tempe­
raturdifferensen i kondensorn är en mindre känslig pa­
























































differens i förångaren ( C)
Figur 6.6.2 SPF och SPFT som funktion av minsta tem­
peraturdifferensen i förångaren. R12. Skruv. Ekonomiser- 













differens i kondensorn ( C)
Figur 6.6.3 SPF och relativ kondensoryta som funktion 
av minsta temperaturdifferens i kondensorn. R12. Skruv. 
Ekonomiser. Indirekt distributionssystem. Avloppsvatten.
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6.7 Eldriven värmepump jämfört med dieseldriven
Det datorprogram, som använts för de tekniska beräk­
ningarna, kan som tidigare nämnts även utnyttjas för 
simulering av eldrivna värmepumpar. Ett stort antal 
sådana beräkningar har gjorts bland annat för fram- 
tagning av de tekniska resultat, som använts för eko­
nomiska jämförelser mellan eldrivna och dieseldrivna 
värmepumpar i kapitel 9.
De tekniska resultat, som använts i kapitel 9, finns 
sammanfattade i tabell 6.7.1. Fall 1-5 i tabellen 
hänför sig till motsvarande "case studies" i den eko­
nomiska utvärderingen. Gemensamma förutsättningar för 
samtliga fall är skruvkompressorer, köldmedium R12 
och tvåstegskoppling med ekonomiser. För samtliga fall 
visar tabellen årsvärmefaktörer och energitäcknings­
grader för tre olika värmepumpsstorlekar och både 
diesel- och eldrift. Fall 1 och 2 betyder värmepump 
i ett direkt distributionssystem med avloppsvatten 
respektive utomhusluft som värmekälla. Fall 3-5 bety­
der värmepump i ett indirekt distributionssystem med 
industriellt spillvärme, avloppsvatten eller utomhus­
luft som värmekälla.
Naturligtvis fås avsevärt mycket högre årsvärmefaktö­
rer vid eldrift jämfört med motsvarande vid diesel- 
drift. Eftersom det är omöjligt att direkt jämföra 
olika energislag, ger inte årsvärmefaktörerna någon 
direkt anvisning om vilken typ som är mest fördelak­
tig ur ekonomisk synvinkel, utan för denna jämförelse 
hänvisas till kapitel 9.
Tendenserna i årsvärmefaktörernas variation med para­
metrar såsom värmepumpsstorlek, typ av värmekälla och 
distributionssystem är för de olika eldrivna systemen 
i enlighet med motsvarande för de dieseldrivna syste­
men, se även avsnitt 6.2. Värmekällans och distribu­
tionssystemets temperaturnivåer har alltså stor be­
tydelse för årsvärmefaktorns storlek även vid eldrift. 
Likaså avtar årsvärmefaktorn med ökad storlek på vär­
mepumpen. Förändringar i dessa parametrar ger större 
procentuella utslag på årsvärmefaktorn för eldrivna 
värmepumpar jämfört med dieseldrivna, eftersom ingen 
värme återvinns från elmotorn.
Tabell 6.7.1 visar också att energitäckningsgraderna 
för samtliga system med eldrift är mindre än eller 
lika stor som motsvarande för system med dieseldrift. 
För fall 1 och 2 med direkt distributionssystem är 
dessa skillnader mycket små. De skillnader som finns 
beror på att eldrivna värmepumpar har något större 
nedgång i kapacitet under de delar av året då värme­
pumpens kapacitet inte är tillräcklig, jämfört med 
dieseldrivna värmepumpar. För fall 3-5 är skillnader­
na större, speciellt för de system med värmepumpar 
dimensionerade för 45 % av maximala värmebehovet. Des­
sa skillnader beror främst på att kondenseringstempe- 
raturen blir högre för eldrivna värmepumpar jämfört 
med dieseldrivna. Som tidigare nämnts i avsnitt 6.2
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stängs värmepumpen av i de fall då kondenseringstem 
peraturen överstiger mättnadstemperaturen för 22 bar 
(maximalt tryck för standardutrustning), vilket för 
R12 betyder ca 78 °C. Användning av ett annat köldme­
dium, t ex R114, skulle alltså minska dessa skillna­
der i energitäckningsgrad mellan diesel- och eldrivna 
värmepumpar avsevärt.
I figur 6.7.1 visas årsvärmefaktorn som funktion av 
värmepumpens storlek för tva olika värmekällor och 
två olika termodynamiska kopplingar: Enstegskoppling 
och tvåstegskoppling med ekonomiser. Beräkningarna 
har gjorts med följande gemensamma förutsättningar: 
Skruvkompressorer, R12, indirekt distributionssystem.
I beräkningarna har en konstant elmotorverkningsgrad 
på 96 % antagits. Av figuren framgår att den procen­
tuella förbättringen vid övergång från enstegs- till 
tvåstegskoppling är större i fallet eldrift än i fal­
let dieseldrift, jämför figur 6.5.1. Orsaken är givet­
vis att i fallet eldrift passerar allt det värme, som 
utvinns på varma sidan, genom värmepumpen. Generellt 
kan härur konstateras att mer avancerade två- eller 
f1erstegskopplingar bör ge en större procentuell för­
bättring vid eldrivna värmepumpar än dieseldrivna.
Den relativa storleken hos en värmepumps komponenter 
varierar också med drivsättet. Som exempel på detta 
visas i tabell 6.7.2 den relativa storleken hos kom­
pressor, förångare och kondensor för några fall. I 
förångaren har satts till 5 °C och i kondensorn
till 3 °C. Distributionssystemet är indirekt. Övriga 
förutsättningar framgår av tabellen. Ur denna kan ut­
läsas att dimensioneringen av de enskilda komponen­
terna för ett och samma designfall varierar kraftigt 
med både typ av värmekälla och typ av drivsätt. De 
relativa storlekarna i dieselfallet är genomgående 
klart mindre än i elfallet. Det är därför viktigt att 
dimensionera värmepumpen med hänsyn tagen till det 
drivsätt den är avsedd för. Vid övergång till diesel- 
drift i en anläggning som tidigare haft eldrift är 
det också viktigt att studera de termodynamiska kon­
sekvenserna av en sådan förändring. Speciellt frågor 
rörande överdimensionering och därmed risk för reg- 
lerproblem och anpassningsproblem mellan dieselmotor 
och kompressor bör studeras.
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Tabell 6.7.1 SPF och energitäckningsgrad för olika 
värmepumpsystem. R12, skruvkompressorer, indirekt 
distributionssystem.
DIESEL ELDRIFT
Fall Dist V. K. DIM SPF ET SPF ET
45 1.66 0.95 3.13 0.94
1 Direkt Avloppsv 30 1,67 0.82 3.14 0.82
15 1.73 0.51 3.27 0.50
45 1.44 0.88 2.54 0.88
2 Direkt Luft 30 1.48 0.76 2.65 0.75
15 1.54 0.48 2.82 0.48
45 1.91 0.89 3.51 0.80
3 Indirekt Spillv 30 1.92 0.82 3.61 0.79
15 2.04 0.52 3.85 0.52
45 1.51 0.89 2.56 0.80
4 Indirekt Avloppsv 30 1.55 0.82 2.65 0.79
15 1.65 0.51 2.92 0.50
45 1.31 0.88 2.06 0.79
5 Indirekt Luft 30 1.37 0.76 2.39 0.76
15 1.46 0.47 2.48 0.47
Tabell 6.7.2 Relativa komponentstorlekar vid olika 
värmekällor och drivsätt. R12, skruvkompressorer, di- 













Dieselvp, avloppsv 1.00 1.00 1.00 0.78
Dieselvp, uteluft 1.25 0.87 0.99 0.76
Elvp, avloppsv 1.37 1.26 1.35 0.78











Figur 6.7.1 SPF som funktion av värmepumpstorlek i 
indirekt system för eldriven värmepump. R12. Skruv. 





De flesta värmepumpar för lokal- och bostadsuppvärm- 
ning behöver kapacitetsregleras under en stor del av 
året. Hur kapacitetsregleringen påverkar systemet har 
därmed stor betydelse för värmepumpens tillgänglighet 
och dess värmefaktor.
Hur mycket en värmepump behöver regleras beror på vär­
mebehovets variation under året, värmepumpens dimen­
sionering, typen av värmekälla etc. Vid lokal- och 
bostadsuppvärmning varierar värmebehovet mycket bero­
ende på årstiden. Värmebehovets variation kan illust­
reras i ett konsekutivt varaktighetsdiagram, se figur 
5.3.1. Diagrammets utseende varierar beroende på kli­
matområde. Denna figur gäller för Göteborgsområdet. 
Värmepumpens dimensionering, dvs dess kapacitet rela­
tivt systemets maximala värmebehov, har stor betydel­
se för behovet av kapacitetsreglering. Ju större re­
lativ storlek, desto större andel av året, och desto 
mer behöver värmepumpen regleras. Genom att dimensio­
nera värmepumpen för enbart baslast kan i vissa fall 
reglerbehovet helt elimineras. Värmepumpens kapacitet 
är kraftigt beroende av förångningstemperaturen och 
därmed värmekällans temperatur. Värmekällor med tem­
peraturvariationer som utomhusluften innebär dels 
stora variationer av kapaciteten, dels att värmepum­
pens kapacitet är störst då värmebehovet är lägst, 
dvs under årets varmaste period. Värmekällor med van­
ligen relativt konstant temperatur, som exempelvis 
avloppsvatten, sjövatten och industriellt spillvärme, 
medför jämfört med utomhusluft avsevärt mindre behov 
av kapacitetsreglering. Värmesänkans temperaturvaria­
tion har också en viss inverkan på kapaciteten, men 
dess betydelse är mindre än värmekällans. I figur
7.1.1 visas hur tryckförhållandet kan variera över 
kompressorn dels för en värmepump dimensionerad för 
45 % av maximala värmebehovet och med utomhusluft som 
värmekälla, dels för en värmepump dimensionerad enbart 
för baslast (15 %) och med avloppsvatten som värme­
källa. Figuren visar stora skillnader i variationen i 
tryckförhållandet, vars betydelse diskuteras i av­
snitt 7.3.
I avsnitten nedan diskuteras termodynamiska aspekter 
av olika typer av kapacitetsreglering för en värme- 
pumpscykel och för en dieseldriven värmepump i ett 
uppvärmningssystem under en hel årscykel. I uppvärm- 
ningssystem med flera värmepumpar i serie blir natur­
ligtvis problemet med kapacitetsreglering avsevärt 
enklare. Flera mindre värmepumpsenheter medför dock 
en betydande ökning av investeringskostnaderna jäm­
fört med en stor enhet. Diskussionen här har därför 
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Figur 7.1.1 Tryckförhållandet som funktion av utomhustem- 
peratur för värmepumpar med utomhusluft och 
avloppsvatten dimensionerade för 45 % respek­




I detta avsnitt behandlas värmepumpscykler i viss 
given punkt med konstanta förångnings- och kondense- 
ringstemperaturer. De typer av reglering som tas upp 
är varvtalsreglering, on/off-reglering, avlastning av 
cylindrar (kolvkompressorer) och slidreglering (skruv­
kompressorer) . Under förutsättning av konstanta för­
ångnings- och kondenseringstemperaturer är det endast 
kompressorn, som påverkas av förhållandet mellan vär­
mepumpens kapacitet och värmebehovet. Kompressorns 
drivkälla beaktas inte i detta avsnitt. Enligt tidi­
gare resonemang i Kapitel 5 tas ingen hänsyn till 
transienta förlopp vid on/off-reglering eller övriga 
förändringar av kapaciteten. Detta förenklade betrak­
telsesätt medför att samma generella slutsatser kan 
dras om värmefaktorns påverkan av nedreglering som 
vid enbart betraktande av kompressorns verkningsgra­
der. Kapacitetsreglering av kompressorer diskuteras 
mer detaljerat i avsnitt 4.4. Nedanstående beräkning­
ar har genomförts med de förutsättningar avseende 
verkningsgradsvariationer m m, som beskrivits i av­
snitt 4.4.
Figurerna 7.2.1 och 7.2.2 visar värmefaktorn som^funk­
tion av kapaciteten vid två kombinationer av förång­
nings- och kondenseringstemperatur. Resultaten i fi­
gur 7.2.1 har beräknats för kolvkompressor, både vid 
avlastning av cylindrar och varvtalsreglering. Figur
7.2.2 visar motsvarande för skruvkompressorer vid 
slidreglering och varvtalsreglering. Beräkningarna 
har utförts med R12 som köldmedium. Resultaten visar 
att för båda typerna av kompressorer ger varvtals­
reglering de största värmefaktorerna. Vid användning 
av kolvkompressor innebär varvtalsreglering att värme­
faktorn är konstant eller till och med ökar något vid 
nedreglering. Varvtalsreglering av skruvkompressor 
ger en liten sänkning av värmefaktorn vid nedregle­
ring. Både avlastning av cylindrar och slidreglering 
medför däremot en märkbar sänkning av värmefaktorn. 
Förutsättningarna här, dvs givna kondenserings- och 
förångningstemperaturer, innebär att on/off-reglering 
inte påverkar värmefaktorn.
Prioriteringsordningen ur termodynamisk synvinkel blir 
alltså under dessa förutsättningar varvtalsreglering 





















Figur 7.2.1 Värmefaktorn som funktion av belastning för kolv­
kompressorer vid två olika nivåer av förångnings- 
och kondenseringstemp. Köldmedium : R12.







om funktion av belastning för skruv-Figur 7.2.2 Värmefaktorn som
kompressorer vid två olika nivåer av förångnings 
och kondenseringstemp. Köldmedium : R12.
Max hastighet 3000 rpm.
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7.3 Dieseldrivna värmepumpar i distributionssystem
De typer av reglering, som tas upp i detta avsnitt, 
är liksom tidigare varvtalsreglering, on/off, avlast­
ning av cylindrar respektive slidreglering samt kombi­
nationer av dessa. Tabell 7.3.1 visar samtliga teore­
tiskt möjliga kombinationer av regleringsmetoder.
Att renodlat använda en typ av reglering av kompres­
sorn kan vara otillräckligt och omöjligt med hänsyn 
till dieselmotorn, men också ofördelaktigt ur termo- 
dynamisk synvinkel. Nedan diskuteras först variatio­
ner i momentbehov från kompressorn och dieselmotorns 
prestanda i detta avseende samt hur detta påverkar 
förutsättningarna för val av reglerstrategi. Därefter 
diskuteras hur årsvärmefaktorn för ett värmepumpsys­
tem påverkas av reglerstrategin.
Kompressorn:
I figur 7.3.1 visas relativa momentet som funktion av 
tryckförhållandet vid konstant sluttryck för en kom­
pressor. Figuren visar att momentbehovet är störst via 
låga tryckförhållanden, emedan kapaciteten ökar kraf­
tigt då tryckförhållandet minskar. En värmekälla med 
relativt konstant temperatur medför alltså en liten 
variation i momentbehov, vanligen mindre än 10 %. Vär­
mekällor med temperaturvariationer som utomhusluften 
medför att momentbehovet är störst, då behovet av ka­
pacitet är minst. Skillnaden i momentbehov mellan di- 
mensioneringspunkten och årets varmaste period kan 
vara 30 %.
Effektbehovet från kompressorn är i stort sett propor­
tionellt mot varvtalet, då övriga parametrar är kon­
stanta. Detta medför att momentbehovet är oberoende 
av varvtalsvariationen. Reglering med slid eller av­
lastning av cylindrar sänker naturligtvis moment- och 
effektbehov, dock ej helt proportionellt, då isentrop- 
verkningsgraden sjunker.
Dieselmotorn:
Figur 7.3.2 visar hur relativa momentet varierar för 
en mellanvarvsdiesel som funktion av relativt varvtal. 
Den övre kurvan visar maximalt momentuttag, och den 
undre visar motsvarande för drift utmed propellerkur­
van. Figuren visar att momentet är starkt beroende av 
varvtalet. Då effekten från motorn är proportionell 
mot produkten av moment och varvtal, medför sänkt 
varvtal en mycket kraftig sänkning av effekten från 
motorn. Detta illustreras i figur 7.3.3.
För snabbgående motorer är momentet från motorn i 
stort sett konstant ner till 65 % av nominellt varv­
tal. Detta motsvarar ett maximalt effektuttag, som 
är proportionellt mot varvtalet. Vid lägre relativa 
varvtal sjunker momentet.
Slutsatsen av ovanstående resonemang är att variatio-
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nerna i moment för en kompressor i en värmepump och 
dieselmotor inte samverkar helt. Problemet med detta 
samspel kan uppdelas i två huvudfall.
Det första fallet innefattar system med värmekällor 
med små temperaturvariationer, dvs liten momentvaria­
tion från kompressorn. För dessa system uppstår prob­
lem enbart vid varvtalsreglering och för system med 
snabbgående dieselmotorer endast då varvtalet sjunker 
under 65 % av det nominella. Vid varvtalsreglering av 
en kompressor kan alltså i många fall enligt tidigare 
resonemang inte dieselmotorns varvtal sänkas i lika 
stor utsträckning som kompressorns varvtal, eftersom 
dess prestanda sjunker alltför kraftigt.
En växel med varierbar utväxling mellan kompressorn 
och dieselmotorn kan lösa detta problem på så sätt 
att dieselmotorns varvtal kan hållas konstant (eller 
sänkas i mindre utsträckning) vid nedreglering av 
kompressorns varvtal. En annan metod är att utnyttja 
en överdimensionerad dieselmotor, dvs en dieselmotor 
som är större än den som behövs i värmepumpens dimen- 
sioneringspunkt. Dimensioneringspunkt definieras i 
avsnitt 5.3. Denna metod är emellertid inte så lyckad, 
eftersom den innebär att dieselmotorn till största 
delen får arbeta med dellast, vilket medför ökat sli­
tage på motorn.
Det andra fallet innefattar system med värmekällor 
med stora temperaturvariationer och därav stora varia­
tioner i momentbehov från kompressorn. Dessa system 
medför större problem, eftersom momentbehovet från 
kompressorn ökar jämfört med dimensioneringspunkten, 
då kapacitetsregleringen sker med varvtals- eller 
on/off-reglering.
För dessa system medför en växel med varierbar utväx­
ling endast begränsade möjligheter till varvtalsreg- 
lering, vilket kan kombineras med slidreglering res­
pektive avlastning av cylindrar. Långtgående varvtals- 
reglering måste för dessa system kombineras med både 
en överdimensionerad motor och växel med varierbar 
utväxling. Även on/off måste i de flesta fall kombi­
neras med t ex slidreglering, eftersom effektbehovet 
från kompressorn i annat fall blir större än i dimen­
sioneringspunkten .
Denna diskussion sammanfattas utgående från typ av 
dieselmotor och värmekälla i tabell 7.3.2-3. Tabel­
lerna ger en översiktsbild av reglermöjligheterna men 
tar inte hänsyn till värmepumpens relativa storlek 
och exakta temperaturvariationer i värmekällor och 
värmesänkor.
Ärsvärmefaktorn
För att jämföra de olika reglerstrategierna ur termo- 
dynamisk synvinkel har årsvärmefaktorn beräknats för 
ett antal kombinationer av reglermetoder. Det dator­
program, som beskrivs i Kapitel 5, har utnyttjats för
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beräkningarna. Dessa har utförts för både mellanvarvs- 
dieslar och snabbgående dieslar, olika värmekällor 
samt indirekta och direkta distributionssystem.
De reglermetoder, som finns tillgängliga i datorpro­
grammet, beskrivs i tabell 7.3.4. I samtliga fall 
där varvtalsreglering ingår har det förutsatts att 
systemet är utrustat med en växel med varierbar ut- 
växling. Det förutsätts också att dieselmotorn kan 
prestera 10 % extra effekt utöver behovet i dimensio­
ner ingspunkten . I de fall, då momentbehovet från kom­
pressorn trots detta överskrids, görs i programmet 
antingen slidreglering eller avlastning av cylindrar 
oberoende av valet av reglerstrategi. I tabellen be­
tecknas slidreglering respektive avlastning av cylind­
rar som lastreglering av kompressor. Maximalt har 
varvtalsreglering använts ner till 50 % av kompres­
sorns ursprungliga varvtal, vilket bedöms vara en 
rimlig lägsta gräns. Återstående behov av kapacitets- 
reglering har tillgodosetts med övriga metoder.
Beräkningsresultaten visar att valet av reglerstrategi 
inte påverkar årsvärmefaktorn kraftigt. Störst påver­
kan erhölls enligt resonemanget i avsnitt 7.1 vid 
störst relativ storlek på värmepumpen och användning 
av utomhusluft som värmekälla. Detta gäller oberoende 
av typ av dieselmotor och distributionssystem.
I tabell 7.3.5 visas exempel på beräkningsresultat med 
ovannämnda reglerstrategier. Beräkningarna har gjorts 
med följande förutsättningar: Skruvkompressor, två- 
stegskoppling med ekonomiser, medelvarvsdiesel, utom­
husluft och avloppsvatten samt med värmepump dimensio­
nerad för 45 % av maximal värmeeffekt. (Effekten av 
vissa andra förutsättningar kommenteras senare.)
Störst skillnad i årsvärmefaktor erhölls mellan reg­
lerstrategi 1 och reglerstrategi 4 vid användning av 
utomhusluft som värmekälla. Reglerstrategi 1 (varv­
talsreglering) ger 7 % högre årsvärmefaktor än reg­
lerstrategi 4 (lastreglering). Vid utnyttjande av av­
loppsvatten, vilket medger mer långtgående varvtals­
reglering, ger reglerstrategi 2 högst värmefaktor. 
Skillnaderna blir emellertid något mindre vid använd­
ning av avloppsvatten. Reglerstrategi 5 ger årsvärme- 
faktörer emellan de båda ovannämnda. Reglerstrategi 3 
ger i stort sett samma resultat som reglerstrategi 1.
Liksom vid betraktande av enbart värmepumpscykeln ger 
vid ovannämnda förutsättningar alltså varvtalsregle­
ring högst årsvärmefaktor, därefter on/off-reglering 
och sist lastreglering. Likaså ger kombinationen last­
reglering och on/off-reglering bättre resultat än en­
bart det förstnämnda.
Vid tolkning av dessa resultat bör hela systemet be­
traktas, eftersom kapacitetsregleringen inte bara på­
verkar kompressorer och drivmotorn utan även systemets 
värmeväxlare.
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Varvtalsreglering ger, som tidigare visats, förbätt­
rad isentrop verkningsgrad (kolvar) alternativt lika 
hög verkningsgrad (skruvar) för kompressorerna. För 
värmeväxlarna innebär varvtalsreglering att mindre 
värmeeffekter skall överföras i värmeväxlarna, vilket 
minskar de logaritmiska medeltemperaturdifferenserna 
över dessa. Det minskade freonflödet medför å andra 
sidan lägre värmeövergångstal på freonsidan, vilket 
minskar värmegenomgångstalet och därmed tenderar att 
öka den logaritmiska medeltemperaturdifferensen. Netto­
effekten blir dock en minskning av den logaritmiska 
medeltemperaturdifferensen. Lägre värmeeffekter med­
för dessutom mindre temperatursänkning av värmekällan 
(vars volymsflöde är konstant). Dessa båda effekter 
ökar värmepumpens förångningstemperatur. Den minskade 
logaritmiska medeltemperaturdifferensen sänker kon- 
denseringstemperaturen något.
On/off-reglering medför att högre momentana effekter 
skall överföras i systemets värmeväxlare jämfört med 
de två övriga reglermetoderna. Trots att freonflödet 
och därmed värmegenomgångstalen är större, blir effek­
ten större nödvändiga logaritmiska medeltemperatur­
differenser. På freonsidan medför det större effekt­
uttaget att temperatursänkningen av värmekällan blir 
större, vilket medför lägre förångningstemperatur. 
Värmesänkans flöde förutsätts vara konstant i direkta 
distributionssystem, se avsnitt 4.2. Detta medför att 
distributionssystemets framledningstemperatur blir 
högre vid on/off-reglering jämfört med övriga regler- 
metoder. Detta medför naturligtvis högre kondense- 
ringstemperaturer. I indirekta system förutsätts, 
enligt avsnitt 4.2, att flödet kan regleras så att 
framledningstemperaturen kan hållas konstant. Dessa 
effekter vid on/off-reglering medför större tryckför­
hållanden över värmepumpens kompressor och därmed 
sämre värmefaktorer jämfört med varvtalsreglering.
Slidreglering respektive avlastning av cylindrar ger 
samma effekt på systemets värmeväxlare som varvtals­
reglering. Som tidigare nämnts ger emellertid dessa 
reglermetoder sämre isentropa verkningsgrader för 
kompressorerna. Detta gäller speciellt skruvkompresso­
rer i ekonomiserkopplingar. Slidreglering medför för 
dessa att ekonomiserkopplingens effekt minskas grad-^ 
vis för att försvinna helt, då ekonomiserinloppet står 
i fullständig förbindelse med sugsidan. (Den grad av 
slidreglering, vid vilken effekten av ekonomiserkopp- 
lingen försvinner, beror på valet av mellantryck.)
Denna effekt medför att slidreglering ger sämre års- 
värmefaktorer än on/off-reglering för värmepumpar med 
skruvkompressorer och ekonomiserkoppling. För värme­
pumpar med enstegskopplade skruvkompressorer och kolv­
kompressorer blir minskningen av den isentropa verk­
ningsgraden mindre. Den negativa effekten av detta 
blir i stort sett lika stor som motsvarande vid on/ 
off-reglering. Detta medför att årsvärmefaktorn i 
många fall blir lika stor vid användning av slidreg­
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Figur 7.3.1 Relativt moment som funktion av tryck- 
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8 THE GERMAN SITUATION
8.1 Introduction
Battelle-Institut e.V. (BleV) was subcontracted to
1) collect data in Europe on availability of liquid 
fuels for use in such systems, particularly after 
1990 .
2) to collect data on existing installations in Germany 
particularly regarding their control, operating ex­
perience and costs, and to discuss the availability 
of systems applicable to Swedish conditions.
3) to collect data on the environmental aspects on the 
use of such systems, particularly when using medium 
or heavy fuel oil as fuel (10 to 40 cSt, 300 to 3500 
Redwood seconds).
4) to develope, in collaboration with CTH, system con­
cepts (Case Studies) for heat pumps of output power 
1-10 MW suitable for application in existing dist­
rict heating systems or hot water centrals (smaller 
usually directly supplied, heating systems).
5) assist Chalmers to obtain or produce mathematical 
models for refrigerants and systems components such 
as compressors, heat exchangers etc.
6) to conduct a techno-economic feasibility study on 
selected case studies under real and possible future 
energy scenarios in Sweden, including a sensitivity 
analysis in which the major system parameters and 
other boundaries conditions would be varied.
This report describes the results of the first three 
topics and the conclusions which would be applicable 
to Sweden which can be drawn from them.
The work was undertaken over the period November 1980 
until October 1982. At the beginning particular em­
phasis was made on topics 1 and 3, since these in­
fluenced very strongly the choice of fuel and hence 
the type of engine to be considered in the subsequent 
case studies, computer simulation (at CTH) and techno- 
economic feasibility study. Topic 2, the state-of-the- 
art of large engine heat pumps etc, was covered in 
detail during a period of one month (February 1981) 
during which Karen Munch was based at Battelle and 
later reviewed at intervals, particularly with regard 
to specific components and costs.
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8.2 Fuels for large diesel heat pumps
Two aspects were covered; at first the availability of 
fuels to year 2000, and then the emission problems en­
countered with these fuels.
8.2.1 Availability of fuels 1981 - 2000
The availability of medium and heavy fuel oils, diesel 
(i.e. light fuel oil) and liquified petroleum gas (LPG) 
was discussed with several leading oil companies, motor 
manufacturers and with trade associations and statis­
tical bureaux (see Appendix to Chapter 8). The fuel 
oils were defined according to the CIMAC (International 
Council on Combustion Engines) recommendations /l/; 
light fuel oil (diesel) having 3.5 cSt (35 seconds 
Redwood) viscosity, medium fuel oil having 10 to 15 cSt 
(300 to 600 seconds Redwood) and heavy fuel oil having 
more than 25 cSt (1500 seconds Redwood).
In general the mineral oil companies feel rather un­
certain about the European market for mineral oil pro­
ducts after 1985 concerning both supply and demand of 
mineral oil products. The trend of the sale of heavy 
fuel oil has been downward in the past few years. Ac­
cording to the experts this trend will continue in the 
eighties and nineties. The reasons are:
- Energy politics: heavy fuel oil can be substituted 
by other fuels at point of consumption more easily 
than other mineral oil products. Appropriate energy 
political measures have been taken by some West 
European governments, others are likely to follow.
- In general there can be identified a trend in energy 
and non-energy demand to light oil products. The 
mineral oil companies have already begun to take 
this into account. The conventional refinery capaci­
ties will not be enlarged to any considerable amount, 
but conversion plants are planned and partly already 
built. In these plants heavy fuel oil is cracked in­
to light oil products. The supply of heavy fuel oil 
thus will be reduced in future, although the crude 
oils offered in future will contain more heavy oil 
components.
The forecasts of the mineral oil companies take it for 
granted that the capacities of conventional refineries 
will not expand. Yet the supply of diesel fuel will be 
higher in future because of the cracking of heavy fuel 
oil into mainly medium distillates (see Table 8.2.2). In 
the medium range a still increasing demand for diesel 
fuel is assumed (caused by the still growing trans­
portation sector). In the long range, supply and demand 
will probably stagnate, according to the mineral oil 
companies' forecasting.
Up to now the supply of liquid petroleum gas originates
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nearly exclusively from the refinery processes. The 
quantities coming from this source will remain on a- 
bout the same level in future. Additional (large) a- 
mounts of LPG are expected from the North Sea and the 
near and middle East (since the OPEC countries have 
decided to stop the flaring of the waste gas at the 
borehole). There are only speculations about the exact 
quantities and for what purposes this gas will be used. 
Further, the necessary infrastructure (i.e. gas extrac­
tion-, storage- and transport facilities) has to be in­
stalled if LPG is to be extensively used. Nevertheless 
considerable quantities of LPG can be assumed to be a- 
vailable in the 1990's. In the 1990's there maybe also 
be LPG from coal gasification plants.
Information from the German engine manufacturers (MAN, 
MWM) is that the medium and high speed engines of up 
to about 2 MW shaft power can only handle oil up to 
600 sec.Redwood and then at a substantial cost penalty 
for engine modification oil treatment and preheating. 
MWM quoted 70 % extra cost for these, but showed for a 
running time of 6000 h/a the extra cost is paid back 
in less than 3 years. Other manufacturers, however, es­
timate the extra costs at between 25 % and 30 % of the 
engine cost. The larger medium speed engines (MAN, 
Sulzer), starting at about 3 MW shaft power, can burn 
up to 3500 sec.Redwood oil, but the sulphur, vanadium 
and ash content are important in affecting service 
life. The oil companies predict in future higher levels 
of these in the residual oils from refining while pol­
lution controls are likely to result in a reduction of 
the sulphur content. This aspect should be studied in 
more detail before a decision to use such oil is made.
Thus, it would appear from the present information 
that fuel oil will be relatively scarcer (compared 
even to other oil products), will be more viscous and 
will have more particulates etc. Consequently, the 
initial impression is that heavy fuel oil should not 
be the only possibility considered for fuel for diesel 
driven heat pump systems.
8.2.2 Exhaust emissions
One of the major factors, in deciding which fuel should 
be considered for use in large engine driven heat 
pumps, is the pollution caused by the exhaust. For 
heat pumps with thermal outputs between 1 and 10 MW 
one requires engines with shaft powers between about 
200 kW and 5 MW. This range of power can be met by
1) at the lower end up to about 500 kW shaft power, 
one or more high speed four-stroke ( < 3000 rpm) 
diesel engines (automotive) running on diesel (i.e. 
light fuel) oil or possibly medium fuel oil (200 - 
400 Redwood seconds) or LPG. These engines have low 
specific investment costs but high maintenance 
costs.
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2) from 500 kW to at least 5 MW, medium speed four- 
stroke engines ( =700 to 1000 rpm) capable of o- 
perating on 400 - 1500 Redwood seconds fuel, or LPG. 
These are more expensive than automotive engines 
but have longer lifetimes and lower maintenance 
costs.
3) from 2 or 3 MW upwards, slow speed ( = 200 to 700 
rpm) two-stroke or four-stroke engines capable of 
using medium to heavy fuel oil (1000 - 3500 Redwood 
seconds).
The emissions produced by high speed automotive type 
diesels and the medium speed diesels both operating 
on diesel oil are well known, at least at full load 
and expressed in parts per million (ppm) of exhaust 
volume flow. However, more relevant is the emissions 
in g/MJ heat delivered so that they can be compared 
to boiler exhaust gas emissions on an equal basis. 
Table 8.2.1 gives a comparison of the exhaust emis­
sions on this basis, from data obtained from various 
sources. It is clear from the table that the emissions 
from diesel heat pumps lie in general higher than 
those from a boiler, and that the emissions of NOx 
are particularly high, being about thirty times 
that of an equivalent boiler.
Consideration of the slow speed two-stroke engines is 
limited to the very largest applications, and even 
then it is more likely that multiple units would be 
utilised to give flexibility and diversity. In addi­
tion the factors considered in the previous section, 
i.e. the quality and quantity of heavy fuel oil likely 
to be available in the future, plus the ectra invest­
ment (at least 25 %) for fuel storage, heating and 
treatment makes their use unlikely.
The choice therefore lies between automotive type en­
gines or stationary engines running on either diesel 
or light/medium fuel oil. Both are capable of operat­
ing, with modifications, on LPG so that in the event 
of its increased availability it could also be uti­
lised .
The emissions from diesel engines can be altered by 
constructive changes to the engine, by increased fuel 
specification (i.e. less S) and by careful control of 
the engine running conditions (since part load emis­
sions are greater than full load emissions) /5/. Thus, 
the figures given in Table 8.2.1 are only a guide to 
the present state and do not reflect the likely 
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8.3 Large engine heat pumps in Germany
8.3.1 Present situation
There are at present (mid 1981) about 200 engine heat 
pumps (excluding ice rink systems) in the Federal Re­
public of Germany /6/. Of these about 77 have thermal 
outputs of over 500 kW, i.e. having shaft powers of 
greater than 100 kW. Fig. 8.3.1 and 2 illustrate the 
population distribution by size and the rate of in­
stallation classified by use of these heat pumps. All 
known large heat pumps are gas engine driven, i.e. 
they utilize natural gas as fuel either in a diesel 
or otto engine, since natural gas is widely available 
in Germany. The major suppliers of complete engine 
driven systems are Neunert, Linde, Sabroe, MAN, Sulzer 
and BBC-York. The major engine suppliers are Jenbacher, 
MWM and MAN.
Table 8.3.1 shows the most important characteristics 
of seven large systems for which sufficient data has 
been collected, in particular for capital cost and 
maintenance costs. The latter have been calculated as 
percentages of capital cost from the total operating 
costs (maintenance, labour etc) collected from the 
operators. The capital cost figures must be taken with 
caution, as in most cases they do not include the full 
costs of the installation; since the related building 
costs, heating controls, consultancy costs etc are 
often hidden in the total cost of the project.
Figure 8.3.3 correlates the specific investment costs 
(in DM/kW heat output) as a function of installed heat 
pump capacity for heat pumps installed in new systems 
(schools, buildings etc). These figures include the 
heat pump/engine/heat exchanger aggregate, and heat 
source costs but exclude, in general, the building, 
fuel storage and handling and other costs. Figure 
8.3.3 also includes the costs for two uninstalled heat 
pump/engine/heat exchanger systems, i.e. ex-works, for 
comparison. From Table 8.3.1 and Figure 8.3.3 it is 
clear that the installed price for engine driven heat 
pumps, of greater than 1 MW heat output, lie around 
500 DM/kW (n.b. the systems were installed between 
1977 and 1980) which compares very favourably to the 
figures from Sweden. This is due to the fact that the 
systems use natural gas, i.e. no fuel storage is re­
quired, and the installed costs do not include related 
building costs (noise reduction, extra foundations, 
pipework and ductwork etc) or consultancy costs.
The maintenance costs (Table 8.3.1) average about 4 % 
of the installed capital costs (note: on the basis 
given above). This compares well with the generally 
assumed 5 % for such systems.
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8.3.2 Major suppliers
Eight major suppliers of either complete engine driven 
heat pump systems, engines or compressors were con­
tacted during Karen Munch's stay in Frankfurt. The ob­
jective of the discussions were
- to obtain data on the major components, in particular 
with regard to the engine and compressor, which would 
assist Chalmers with the development of the various 
possible systems of the mathematical model and sub­
sequent computer program of large engine driven 
systems (see Chapters 4 and 5 of this report). Such 
data included full and part load characteristics, 
engine waste heat temperatures and quantities, and 
system controls.
- to obtain data on the pollution produced by such 
systems (c.f. section 8.2.2).
- to obtain cost data, particularly capital cost of 
the complete system in relation to size.
- to ascertain whether the suppliers can deliver com­
plete units for use in a possible demonstration 
plant in Sweden, bearing in mind that the specifica­
tion of such a system was still to be defined. How­
ever, it would most certainly be required to supply 
district heating water hotter than 70 °C, which is
a relatively severe criterion.
The response of complete system suppliers was relative­
ly cautious because they were sceptical that such 
systems were likely to be economic because of the 
large temperature difference between source (parti­
cularly ambient air) and sink (existing district heat­
ing system). In addition collection and distribution 
of the data required considerable effort and they 
could foresee little prospect of business as a result. 
The response of Linde to request for data was relative­
ly negative though they expressed the wish to tender 
for a specific project. Discussions with BBC-York/York 
division of Borg Warner, Sabroe, Hall Thermotank and 
Sulzer concentrated more on the compressor context, 
even though all are capable of delivering complete 
systems. This was because of the fact that complete 
units are generally supplied against a request for 
tender by the heat pump constructors (usually refri­
geration companies), who use the most appropriate 
engine and compressor, even though the latter may be 
supplied by a direct competitor. The role of the 
engine manufacturer is in general to supply an 
engine to the specification (fuel, power rating etc) 
developed by the heat pump constructor and installer. 
The data collected from the manufacturers are dis­
cussed in Chapter 4 of the report.
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MAN
The exception to the rule that the engine manufacturers 
do not supply complete systems is MAN. On the basis of 
their truck engines and a twin-screw air compressor of 
their own fabrication, both modified for this purpose, 
MAN supply complete modular heat pump systems with 
output powers of about 800 kW. MAN were able to pro­
vide us with a considerable amount of data on system 
performance (in particular under simulated Swedish 
conditions) and also on system costs, etc, which must 
in general remain confidential. However, the important 
points can be stated, that MAN can supply relatively 
small units (^ 800 kW) at about DM 400,-/kW heat de­
livered (uninstalled unit), which are particularly 
suited for low district heating return temperatures 
( < 60 °C), operating with a COP of about 1.8 at an 
evaporating temperature of -3 °C. Installed costs are 
estimated at about DM 700,-/kW heat output. Larger 
units, up to 20 MW heat output, can also be supplied 
for indirect district heating systems, i.e. with re­
turn temperatures of about 75 °C, giving COP's at the 
same evaporating temperature of about 1.6. These, how­
ever, would be non-standard units, consequently having 
higher specific investment costs. MAN have published 
extensively and have sold many units, running on 
natural gas, in Germany. Published figures by MAN 
quote specific operating costs (maintenance etc) of 
6 % of the total heat pump investment costs, payback 
periods against a boiler of about 5 years and specific 
price of heat supplied of DM 105,-/MWh.
Sulzer
Sulzer are also a supplier of complete systems both 
in Germany (Sulzer Esher-Wyss) and elsewhere (Sulzer 
Brothers). They supply both electric motor or engine- 
driven systems with either their own turbo compressors 
or twin-screw compressors. Sulzer have experience in 
heat pumps dating back to the 1938 installation in 
the Zürich Rathaus, one of the earliest heat pump in­
stallations. They now supply a specially developed 
two-stage turbo-ccmpressor to Stal Laval for use in 
10 MW electric heat pumps for district heating in 
Sweden.
Sulzer is also a manufacturer of large ( > 1 MW) medium- 
speed four-stroke and slow-speed two-stroke diesel 
engines. All Sulzer engines can operate on medium and 
heavy fuel oil and can operate with engine cooling 
water at 100 °C.
The Sulzer range of turbo-compressors are of particu­
lar interest for utilisation in district heating sys­
tems. The single-stage Unitop compressor range can 
operate up to 65 °C condensing temperature with R22, 
R500, R12 and with Rl2bl or R114 to 82 °C. The Unitop 
range of compressors have about 1 MW to about 4 MW 
heat output, but have minimum specific investment 
costs above about 2 MW heat output. The Unitop series
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have the advantages of being able of operating over a 
compression ratio up to 4.5 within a single stage. 
Compressor efficiencies lie in the range 0.75 to 0.85. 
The Unitop compressors can be either speed or inlet 
guide vane controlled. Complete electric heat pump 
systems (including motor, heat exchangers, controls 
etc) cost about DM 100,- heat output (uninstalled).
The Uniturbo range of compressors are much more 
generally applicable, consisting of a series in which 
one can vary the casing diameter, number of impellors, 
and impellors' diameters. However, the investment 
costs are considerably higher than for the equivalent 
machine from Unitop series ( ^x 4) since each Uni­
turbo is specially manufactured for each application.
York
The York division of Borg Warner supply both electric 
motor and engine driven heat pumps throughout Europe, 
BBC-York (50 % BBC ownership) markets these heat pumps, 
which are based on York reciprocating or turbo-com­
pressors, in West Germany. BBC-York also use the Hall 
monoscrew compressors in their systems, when appro­
priate .
The most significant product from York with regard to 
this project is their range of "Turbomaster" centri­
fugal compressors in which a selection of casings and 
impellors can be used to assemble a compressor to a 
given design requirement. This compressor is parti­
cularly suited to the larger range of possible unit 
sizes (fron about 3 MW to 30 MW condenser heat output) 
and capable of being operated up to 90 °C condensing 
temperature with cast iron casing. Economisers are 
standard with up to 3 stages being possible. Specific 
costs for the compressor only are about 20 DM/kW con­
denser heat output.
MWM
MWM (Motoren-Werke Mannheim AG) supply a range of 
four-stroke naturally aspirated or turbocharged medium 
speed diesels which are used by many suppliers of 
engine driven heat pumps in Germany. Data, supplied 
by MWM, on their TBD range of turbocharged diesels 
(250 to 2200 kW) was used both for the simulation of 
the engine in the heat pump computer model (see Chapter 
4 of this report) and for estimation of exhaust e- 
missions.
The MWM motors are capable of operating on fuel oil 
up to 600 seconds Redwood. Specific costs are about 
700,-DM/kW shaft power for diesel oil versions and 
900,-DM/kW shaft power for medium fuel oil versions, 




Jenbacher produce in Austria a wide range of station­
ary diesel and otto engines, of which the medium to 
high speed ( v1500 rpm) otto engines are often used 
for heat pump systems. These normally use natural gas 
as fuel, but are also available for use with propane 
or other liquified petroleum gases, which could be of 
great interest in Sweden as fuel for district heating 
in the future.
Sabroe
Sabroe supply both complete engine driven systems and 
compressors for this purpose. The Sabroe reciprocating 
compressors are in particular for the smaller systems 
(heat outputs up to 1 MW) a highly flexible and ef­
ficient alternative to the twin-screw compressor for 
R12 and R114. Sabroe technical data and publications 
formed a basis for the computer simulation of the per­
formance of reciprocating compressors (see Chapter 4 of 
this report).
Hall Thermotank
Hall Thermotank have in the past few years developed 
a single-screw compressor, which is now available for 
installation in heat pumps using R12 and R114. The 
relative simplicity, low bearing loads and a per­
formance which compares favourably to the twin-screw 
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(Over 2MW : 4 Units)
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Rated thermal output
Figure 8.3.1 Histogram of distribution population of large 
engine driven heat pumps (West Germany)
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Figure 8.3.2 Population of large engine driven heat pumps as 
function of year of installation (West Germany)
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Figure 8.3.3 Specific capital costs as function of the rated
thermal output, selected engine driven heat pumps
8.4 Conclusions
The German experience and contracts with the oil 
industry and engine suppliers leads one to the con­
clusion that, although medium and heavy fuel oils are 
cheaper (i.e. cost/MJ energy content) than light fuel 
oil, the difference in price will decrease in the 
future and the amount of heavy fuel oil in particular 
on offer will decrease. Added to this is the higher 
capital cost of engines suitable for medium and heavy 
fuel oil and the cost of equipment necessary to pre­
pare the oil (the total extra cost is about 30 % to 
70 %) and the greater pollution caused by the burning 
of such fuels in diesel engines. Thus it would not be 
justifiable to base an energy saving change of tech­
nology to diesel driven heat pumps for district heat­
ing on the use of heavy fuel oil. A change based on 
light fuel (diesel) oil, in the short-to-medium term, 
would however permit a change of fuel at a later date 
to liquified petroleum gas or natural gas if the 
supply and price of these fuels would justify it.
The German experience (of over 200 large heat pump 
installations) cannot be directly transferred for 
district heating purposes in Sweden because
- the systems are mostly natural gas fuelled diesel or 
otto engine driven systems
- the majority of installations are for swimming pools 
sport centres, schools and office buildings. There 
is little experience of such systems in conjunction 
with existing district heating systems.
- consequently, most systems operate with low district 
heating water feed and return temperatures (typical­
ly 45/55 °C) so that engine cooling water can be 
directly utilised and single stage heat pump cycles 
with NH^, R22 or R12 are employed.
The accumulated experience shows no clear choice of 
system type i.e. the series produced truck engine 
driven systems or those using stationary industrial 
engines.
Specific investment costs lie in the range 400 -1100 
DM/kW heat output and operating costs (maintenance, 
service personnel etc) average 4 % of the given in­
vestment costs.
The exhaust emission data, though sparse and approx­
imate, indicates that there could be serious environ­
mental objections to the use of diesel engines for 
district heating heat pumps unless measures are in­
troduced to minimise emissions, particularly N0X.
Thus, if the techno-economic assessment of the poten­
tial of diesel engine systems shows encouraging re­
sults, it would be sensible to undertake a research 
programme to firstly measure the emissions under real 
and/or simulated conditions and to develope suitable
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countermeasures to reduce emissions.
As regards the capability and experience of German 
(and other Western European) suppliers there is suf­
ficient evidence to show that many are capable of 
supplying complete systems and/or suitable components 
(i.e. engines and compressors) for the duty required 
in Sweden. The willingness of such manufacturers, in 
general, to assist with the project, even though no 
immediate orders were in prospect, has laid a good 
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APPENDIX TO CHAPTER 8
Availability of heavy fuel oil 1981-2000
The following sources were consulted:
1) Esso Petroleum Co. Ltd.
Contact: Mr. Paech, Esso Europe, Marketing 
Esso House






London SE 17 NA
Contact: Mr. G. Duruy, European Coordinator,
Fuel Oil
4) Deutsche BP AG 
Hamburg
Contact: Dr. Pesch





7) Bundesstelle für Aussenhandelsinformationen 
Bonn




9 AN ECONOMIC COMPARISON WITH ALTERNATIVE SYSTEMS
9.1 Introduction
Battelle-Institut e.V. (BleV) was subcontracted to
1) collect data on availability of liquid fuels for 
use in such systems, particularly after 1980.
2) to collect data on existing installations in 
Germany, particularly regarding their control, 
operating experience and costs, and to discuss the 
availability of systems applicable to Swedish con­
ditions .
3) to collect data on the environmental aspects on 
the use of such systems, particularly when using 
medium or heavy fuel oil as fuel (400 to 3500 
Redwood Seconds).
4) to develope, in collaboration with CTH, system 
concepts (Case Studies) for heat pumps of output 
power 1-10 MW suitable for application in existing 
district heating systems or hot water centrals 
(smaller, usually directly supplied, heating sys­
tems ) .
5.) obtain or produce mathematical models for refrige­
rants and systems components such as compressors, 
heat exchangers etc.
6) to conduct a techno-economic feasibility study on 
selected case studies under real and possible 
future energy scenarios in Sweden, including a 
sensitivity analysis in which the major system 
parameters and other boundaries conditions would 
be varied.
This report describes the results of the last of these




The economic comparison took as basis data on a number 
of fictional heat pump installations, which reflected 
the types of heating system in use in Sweden and the 
possible heat pump configurations and heat sources 
which could be used. For each case study the computer 
simulation described in Chapter 6 of this report ge­
nerated performance data which was then utilized as 
input data for the techno-economic analysis.
The two basic types of district heating system were 
considered
- an indirect system, representing a typical district 
heating network with a large heat demand ( > 10 MW) 
and high distribution temperatures (maximum feed 
water 115 °C, return water 62 °C)
- a direct system, representing a smaller "group cen­
tral" or communal heating system with a lower total 
heat demand ( < 10 MW) and lower distribution tem­
peratures (maximum feed 72 °C, return 55 °C).
In combination with these the following possible sys­
tems were considered:
a) a central fuel-oil fired boiler installation, 
utilizing two boilers, each dimensioned for 70 % 
of the maximum heat demand (to provide system 
security - which is normal in Sweden)
b) a central wood-chip boiler installation, dimensioned 
for 70 % of maximum system capacity, with an equal 
sized boiler in parallel, the latter only operating 
on peak loads and as a back-up
c) a diesel heat pump installation, operating on 
diesel-oil, with a fuel-oil fired boiler for peak 
loads and back-up. The diesel heat pump dimensioning 
(as proportion of the maximum load) was variable. 
Diesel oil was chosen as fuel as a result of the 
discussion in Chapter 8 of this report.
d) an electric heat pump installation with a fuel-oil 
fired boiler for peak loads and back-up. The elec­
tric heat pump dimensioning was variable.
For each of the heat pump systems a number of heat 
sources are possible. These can be grouped according 
to their average temperature during the heating season.
High grade heat sources: These include industrial 
waste heat in the form of exhaust air, water or other 
liquors and geothermal heat and solar collectors.
These have temperatures >20 °C, and tend to be rela­
tively constant in temperature and quantity. As repre­
sentative of this group industrial waste water at a 
constant 30 °C was used.
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Medium grade heat sources: These include untreated and 
treated sewage, cooling-tower water, ground water and 
sea water, These all have temperatures between about 
0 °C and 20 °C and often fluctuate (excluding ground 
water) . Sev/age water, fluctuating between 8 °C and 
16 °C, was selected as representative.
Low grade heat sources: These include ambient air, 
surface water (lakes and rivers) and the ground. Tem­
peratures in the heating season are between -20 °C and 
5 °C, the surface water and ground (soil) being respec­
tively frozen or cooled below freezing by the heat 
pump evaporator. Air, as the universally available 
heat source, was selected as representative.
Table 9.2.1 shows the range of possible situations 
which could prevail when a heat pump system is in­
stalled in an established or new heating system. In 
the case of an established heating system one could 
either add the heat pump (leaving the existing boiler 
in situ) or alternatively install a heat pump and re­
place the existing boiler by a new boiler, or simply 
replace the boiler by a new one. In the case of a new 
heating system one could install a heat pump and a 
boiler, or just install a new boiler. All these cases 
reduce to Case 1 or 2, or involve no additional in­
vestment over the standard case of an oil boiler.
Therefore for each of the heat pump installations two 
cases were considered.
Case 1: Installation of the heat pump alongside the 
existing old boilers, which although old (or 
already amortized) can be used for peak load 
operation or for stand-by purposes. The total 
investment cost is that of the heat pump, but 
since the old boilers would normally have to 
be replaced by new boilers the extra invest­
ment cost for the heat pump(s) is the cost of 
the heat pump minus the cost of the alternative 
boiler system.
Case 2: Installation of the heat pump and two new boi­
lers, either because the old boilers have to 
be replaced or because it is a completely new 
installation. In this case the total invest­
ment cost is that of the heat pump(s) plus 
that of the boilers. However, the extra invest­
ment cost of the heat pump installation is the 
heat pump cost alone, since the alternative is 
the reinstallation of oil boilers.
Case 2 covers an extreme case in that two boilers, 
each of 70 % of the maximum heat demand, are still 
specified alongside the heat pump(s). It could, how­
ever, be possible to install smaller boilers since 
case 2 gives 1.4 times the maximum demand plus the 
heat pump capacity, which gives an unnecessarily high 
degree of system security. Case 1 on the other hand 
represents the minimum investment cost alternative,
so that the real situation would lie between these 
two extremes.
The econcmic assessment is based on two criteria: the 
amortization period for the extra investment compared 
to a fuel-oil boiler, and on the specific cost for 
heat delivered by each system. The calculation in­
cludes interest on capital, inflation of energy and 
maintenance costs, and is also corrected for general 
inflation.
Investment costs have been taken from part 2 of this 
report.
The case studies considered in the economic comparison 
were conceived on the basis of the combination of each 
of direct and indirect heating systems with heat pumps 
utilizing each of the three representative heat 
sources. For each of these a number of heat pump 
cycles were analysed in the computer simulation, and 
one of these cycles was selected for use in the econo­
mic analysis. This selection was based on experience, 
e.g. when a system using R12 was capable of operation 
under the given boundary conditions then it was 
selected in preference to an R114 system because of 
its requirement for smaller system components.
After an economic analysis of each of the 5 case 
studies (described in section 9.5) with separate 
analyses for Cases 1 and 2 (boiler replacement or 
not), a study of the effect of the fluctuation of the 
major parameters on econcmic feasibility was made, 
with particular emphasis on their effect on the case 
study which appeared to be the most feasible on the 
basis of assumed (1981) costs and performance. In ad­
dition, the scenario of a possible leap in electricity 
costs relative to oil, i.e.
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Y electricity cost/kJ oil cost/kJ
sometime in the future was investigated. This is of 
particular importance in Sweden, because at present 
Y - 1.1, so that the electric heat pump has a parti­
cularly strong economic position. However it is con­
ceivable that in the future, perhaps after 1990, the 
electricity price will rise even faster than the oil 
price .
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9.3 Methods used for the economic assessment
The assessment of economic feasibility of the possible 
variants for saving energy in district heating was 
based on
- calculation of payback period (PBP)
- calculation of specific energy cost (SEC) by the 
dynamic annuity method.
The specific energy cost (SEC) is considered to be a 
realistic factor against which various systems can be 
assessed from a user-orientated point of view. The SEC 
of the possible variants can be compared to the re­
ference system to determine which system, over its 
whole life, will supply energy at the lowest cost.
This is a particularly valid assessment parameter for 
the case of district heating, in that the district 
heating utility can compare the cost of heat ex-works 
(SEK/MWh) of the alternative schemes.
The payback period (PBP) is on the other hand a useful 
factor to enable one to assess the risk involved in 
changing technology. A short payback period infers low 
risk but not necessarily low specific energy costs, 
minimal operating costs during the whole life of the 
system, or maximum return on investment.
The mathematical principles for both methods were 
taken from Rostek /l/, who developed the techniques 
to take acccount of interest and energy price in­
flation. The calculation of PBP and SEC have there­
fore been further adapted by Dr. F. Auer to take 
account of this effect.
9.3.1 Dynamic annuity method
By the annuity method one compares the mean annual 
cost of each of the possible variants. The annual con­
tributions from the capital, energy and plant related 
costs are calculated from the economic lifetime of the 
plant and the annuity factor. The economic lifetime 
of the plant is generally assumed to be the physical 
lifetime of the plant, while in a bivalent (i.e. 2- 
component) system the shortest lifetime of the two 
energy supply systems is used. The annuity factor is 
the constant annual rate which must be expended 
during the lifetime of the system to cancel, at an 
assumed rate of interest, a debt of one financial unit 
(1 SEK).
The specific energy cost (SEC) is defined as the ratio 
of total annual costs to the total energy supplied per 
annum (SEK/MWh).
The interest rate on capital, the energy price and 
plant related cost inflation rates were calculated net 
of general price inflation rate by dividing the
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respective interest and inflation rate factors by the 
retail price inflation factor. Thereby the annual 
costs and SEC were related to the first year (1981). 
For example, with an interest rate on capital of 12 % 
(market value) and a retail price inflation rate of 
8 %, the real rate of interest is
1 + 0.12 
1 + 0.08 1.037, or 3.7 %
The above correction applies also to the two price 
inflation rates.
9.3.2 Payback period
The payback period (PBP) describes the timescale in 
which the extra investment for the energy saving tech­
nology is paid back by the energy costs saved. As re­
ference system the normally used heavy fuel oil boiler 
was used, it being assumed that this would be replaced 
by either a wood-chip boiler, and electric heat pump 
or a diesel engine driven heat pump. The payback 
period calculation included interest and inflation of 
energy and plant related costs, these being corrected 
to take account of retail price inflation, as in the 
case of the annuity method.
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9.4 Capital and operating costs
The estimation of investment (capital) cost was made 
by Chalmers and published in part 2 of this report. 
These figures were also compared to the capital costs 
of German systems (part 8 of this report).
Specific total capital costs (i.e. 
put) were as follows:
Oil boiler 
Wood-chip boiler 






per unit heat out-
depending on size
depending on size 
and heat source
Maintenance and personal costs were obtained by the 
same method, while energy costs were obtained fron the 
energy consumption of the heat pump and back-up boiler 
from the computer simulation, these being multiplied 
by the energy costs for the relevant fuel (see Table 
9.5.2). The energy costs were for Sweden in January 
1981, while the capital costs were collected over the 




9.5 The case studies
Five case studies were selected to represent possible 
heat pump installations. Table 9.5.1 classifies the 
case studies according the type of district heating 
system and heat source. The case studies were selected 
to represent both district heating and group central 
systems (i.e. direct and indirect, large and small, 
respectively). The heat sources were selected to re­
present the both extremes of temperature (ambient air 
and industrial waste heat) and also a moderately good 
heat source (sewage water). For all five case studies 
two cases (1 and 2) were considered representing the 
minimum and maximum investment costs; the former being 
when the existing boilers do not have to be replaced 
(they being only necessary for peak loads and back-up), 
the latter when boiler replacement is unavoidable.
Each case study was also calculated for three possible 
unit sizes - 15 %, 30 % and 45 % of the maximum heat 
load - in order to identify whether an optimum unit 
size existed in each case. Tables 9.5.2 to 9.5.11 give 
the characteristics and energy consumption of the five 
case studies, and Figures 9.5.1 to 9.5.5 show the re­
sults obtained. For example, Table 9.5.2 gives the 
characteristics of Case study No 4 (indirect heating 
system, with 10 MW maximum heat demand, sewage water 
as heat source) . Variant a is the existing district 
heat boiler with heavy fuel oil; variant b is a wood 
chip boiler dimensioned for 70 % of the maximum heat 
load, i.e. 7 MW; variant c is a diesel heat pump di­
mensioned for 15, 30 and 45 % of maximum heat load and 
variant d is the electric heat pump dimensioned for 15, 
30 and 45 % of the maximum heat load. For both heat 
pumps 2 x 7 MW oil boilers are used for peak load and 
back-up. Table 9.5.2 also gives the respective fuel 
costs (basis January 1981), and the calculated coeffi­
cient of performances (heat pumps) and assumed boiler 
efficiencies. In the case of Case study 4 the results 
were also calculated for 7.5 % dimensioning, though 
this makes little technical or economic sense, in 
order to complete the results. Unfortunately the cal­
culation of payback period (PBP) is extremely sen­
sitive to the difference between the heat pump and 
boiler investment costs, and since it was not possible 
to predict the investment cost of such a small system 
( -750 kW) sufficiently accurately the PBP could not 
be calculated with any reliability. Table 9.5.3 gives 
the energy and cost data for Case study No 4. The 
costs are given for both cases 1 and 2, i.e. the mini­
mum and maximum investment cost situations, and both 
as total costs and net costs over the reference system 
(variant a - oil boiler). For all case studies the 
results were calculated on the basis of
8 % annual general price inflation
12 % annual interest on capital
11 % annual energy cost inflation (both oil and
electricity).
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Other scenarios were considered in the sensitivity 
analysis (section 9.6), Equivalent tables were also 
prepared for the other case studies as input for the 
calculation of payback period and specific energy 
cost, the latter being defined as the total annual 
costs of the system divided by the total heat de­
livered per annum (heat pump plus peaking boiler) . The 
specific energy costs SEC (SEK/MWh) were corrected to 
1931 values (cf section 9.2) .
Figures 9.5.1 to 9.5.5 show the SEC and PBP as func­
tions of the design point (defined as the % of the 
maximum heat demand for which the heat pump is di­
mensioned) for the five heat pump case studies. Also 
included in Figures 9.5.1 to 9.5.5 is the effect of 
minimum capital cost (case 1) and maximal capital cost 
(case 2) .
Figures 9.5.1 to 9.5.5 show that for all the case 
studies a minimum exists for the specific energy costs, 
lying between 15 % and 40 % design point. However, the 
payback period shows no minimum in almost all cases, 
but rather that the payback period increases with in­
creasing design point. Only for the higher investment 
cost case (case 2) is a minimum detectable, and this 
is relatively flat. Thus the PBP has a minimum for 
case 2 at a design point less than 20 % while case 1 
the minimum PBP occurs at somewhere below 15 %.
The conflict between the minimum SEC and minimum PBP 
demonstrates that for minimum risk the optimum design 
point is less than 20 %, while for maximum economic 
attractiveness the optimum lies between 30 % and 40 % 
for the electric heat pump and between 15 % and 30 % 
for the diesel heat pump (Table 9.5.4).
The difference between the SEC and PBP for case 1 and 
case 2 is in general 0.5 to 1 year payback and about 
10 SEK/MWh in SEC. The trends for case 1 and 2 are 
generally the same, so that for most of the further 
comparison only the economically more attractive case 
was selected.
Table 9.5.12 summarizes the results of the analysis 
and shows that in all cases the electric heat pump has 
a lower SEC and PBP than the diesel heat pump, and is 
in cases 1, 3 and 4 (i.e. with higher temperature heat
sources) better than the wood-chip boiler. The electric 
heat pump at optimum design point (m30-40 %) has a 
payback period between 2.5 and 6.2 years (case 1); the 
diesel heat pump on the other hand at optimal design 
point (15 to 35 %) has payback periods between 4.4 and 
11.8 years (case 1). Thus on both criteria is the e- 
lectric heat pump the most attractive option of the 
two. It must be emphasized that this result only ap­
plies for today's costs. This result is dependant on 
the assumptions (interest rate, inflation rates etc) 
and it is possible that under different conditions the 
results could be radically different. In particular 
the rates of inflation of oil and electricity could
208
vary, leading to a scenario very different from that 
of today, in which the ratio
_ price of electricity ~ ^
Y - price of fuel oil
Therefore a sensitivity analysis was conducted to test 
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Summary of results (from Figures 9.5.1
Case
Study OIL WC DHP EHP
1 30 40
Optimum Design 2 15 32
3 n. a. n. a. 32.5 37.5
Point ' (%) 4 27 .5 35
5 15 32.5
1 262 200 234 166
Optimum SEC ; 2 262 200 258 208
3 248 160 190 130
(SEK/MWh) 4 248 160 210 150
5 248 147 226 162
1 4.3 7.6 4.2PBP at 2 4.3 11.8 6.2
optimum design 3 n. a. 2.7 4.4 2.5
4 2.7 5.3 2.6(a. ; 5 2.7 7.0 3.8
1 4.3 6.2 2.8PBP 2 4.3 11.8 4.4
minimum ' 3 n. a. 2.7 3.0 1.4
(a.) 4 2.7 4.0 1.65 2.7 7.0 3.3
1 4 2 3 1
Order of 2 4 1 3 2
3 4 2 3 1
Merit 4 4 2 3 1
5 4 1 3 2
1) or when no minimum at 15 % capacity











































The sensitivity of SEC and PBP to variation in the 
major parameters was tested for one system. Case study 
No 4 (case 1) was selected because it represents a 
relatively attractive option, particularly as regards 
the electric heat pump. The reference conditions for 
the sensitivity analysis are given in figure 9.5.9.
The sensitivity analysis was conducted with the follow­
ing parameters as variables:
1) average heat source temperature and size of the 
heating system
2) real energy price inflation, with both equal and 
different rates of inflation for oil and electricity
3) real interest rate
4) system technical lifetime
5) total capital cost
6) y, the ratio: electricity to diesel oil price
7) simultaneous change of performance and investment 
costs, for example through component or system 
optimization.
9.6.1 Average heat source temperature and system size
Figure 9.6.1 shows the effect of average heat source 
temperature on the optimum design point (i.e. a mini­
mum SEC). An increasing source temperature results in 
a higher optimum design point, from 15 % to 35 % for 
the diesel system and from 30 % to 40 % for the elec­
tric heat pump. The maximum heat demand has little 
influence on the optimum design point. Figures 9.6.2 
and 9.6.3 illustrate the effect of heat source tem­
perature and maximum heat demand on the payback period, 
which decreases with increasing heat source temperature 
and maximum heat demand. The payback period of the 
diesel heat pumps is particularly strongly influenced 
by the heat source temperature (figure 9.6.3), while 
that of the electric heat pump is already so short 
( < 4 years) that the reduction is not so dramatic.
9.6.2 Real energy price inflation
Figure 9.6.4 shows the effect of the real annual energy 
price inflation (equal for oil and electricity) on 
both SEC and PBP for Case study 4 (cases 1 and 2). 
Figure 9.6.5 summaries the effect of real energy price 
inflation on the specific energy costs. Each percent 
increase in the real annual price inflation increases 
the SEC of the two heat pump systems and the wood-
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chip boiler by 3.5 to 4.5 % and that of the oil boiler 
by 5.5 to 6.0 %. The heat source and individual case 
studies have little influence on the effect of the 
annual real energy price increase on SEC and PBP. It 
is clear from Figure 10 that an increased energy in­
flation rate acts particularly to the advantage of the 
electric heat pump and to the disadvantage of the oil 
boiler. This conclusion is only valid for today's 
energy prices and equal inflation rates for oil and 
electricity.
For payback periods of less than 5 years the real 
energy price increase has little effect, so that only 
the payback period of the diesel heat pump is positive­
ly influenced by increasing real energy price in­
flation.
It is likely that the prices of electricity and oil 
will inflate with different rates and could even 
change in jumps rather than evenly and continously.
This was investigated by considering a case when the 
oil consumption of the electric heat pump was negli­
gible (45 % design point) and comparing the diesel and 
electric heat pumps' specific energy costs (SEC) with 
different starting values of the ratio (y) of electri­
city to diesel oil price and with varying real energy 
inflation rates (REPI). Figure 9.6.6 shows the results 
of these calculations. The reference case is for y = l 
and a real energy price inflation rate (for both oil 
and electricity) of 3 %, giving SEC = 152 SEK/MWh for 
the electric heat pump and 222 SEK/MWh for the diesel 
heat pump. The point at which the SEC of the diesel 
system equals that of the electric heat pump is the 
critical value Ycrit (see section 9.6.6) and this 
follows the dashed line on Figure 9.6.6 for equal real 
inflation rates for oil and electricity. Figure 9.6.6 
indicates that even with zero diesel oil inflation and 
6 % real electricity inflation the electric heat pump 
is more economic, but if the initial value of y changed 
from the present value of = 1 to between 1.5 and 2 
then the choice of system (electric or diesel) would 
depend only on the projected real energy inflation 
rates.
9.6.3 Real interest rate
The effect of real interest rate (between 2 % and 6 % 
over inflation) is minimal (Figure 9.6.5), thus within 
the range of normal interest rates the effect can be 
neglected.
9.6.4 System lifetime
The system technical lifetime was taken as different 
for each system variant. For the oil boiler it was 
taken at 25 years, for the wood chip boiler 18 years
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and for the two heat pump types 15 years was assumed. 
Varying the technical lifetimes by + 25 % showed little 
effect on the SEC ( "+ 1 %) for the reference conditions 
(Figure 9.6.5) so that this effect would appear to be 
negligible.
This would at first sight appear to be incorrect since 
the increased technical lifetime should result in t 
lower annual contribution to annual costs fron the 
capital costs and therefore to a reduction in SEC with 
system lifetime. Curve 1 in Figure 9.6.7 shows this 
effect, in that when the real rate of interest and real 
energy price inflation rates are zero (i.e. they equal 
the general inflation rate of 8 %) then the SEC is a 
hyperbolic function of the system lifetime (assuming 
the consideration time is the same as the system life­
time). However, with positive real energy inflation 
rates (curve 2) the decrease in contribution of invest­
ment costs to the SEC with increased lifetime is com­
pensated by the increase in contribution by the in­
creased energy costs over the extended lifetime so 
that a minimum in SEC occurs with a lifetime of about 
13 years. Curve 3 shows the additional effect of a 
positive real interest rate (12 %), which results in 
the minimum SEC being displaced towards 15 years. The 
overall effect is that the SEC is only a weak function 
of lifetime when one takes into account interest rates 
and energy price inflation rates greater than the 
general inflation rate and the consideration time is 
equal to the system lifetime. When the latter is not 
the case there is no minimum in SEC, as is shown by 
curve 4 in Figure 9.6.7. This shows the case of an 
economic consideration time held at a maximum of 15 
years with variable technical lifetime (the results 
given in Figure 10). When the technical lifetime is 
less than 15 years then curve 3 applies (consideration 
time equals lifetime) but for system lifetimes greater 
than 15 years the consideration time is held at 15 
years (curve 4) and the SEC decreases further. This is 
because there is a residual value of the plant capital 
cost which has not been depreciated and increases as 
the lifetime of the plant increases beyond the con­
sideration time.
9.6.5 Total capital cost
This is one of the parameters which is least well de­
fined and could consequently be a cause of error in 
the results, e.g. if optimistic data were to be used. 
In figure 9.6.5 the effect of a +40 to -25 % change in 
total investment cost is shown. It was found that an 
increase of 10 % in investment cost resulted in a 1.5 
to 2 I change in specific energy costs for the heat 
pumps and wood-chip boiler. In the case of the oil 
boiler the effect is negligible
The payback period increases between 12 and 14 % for 
each 10 % increase in investment costs, showing the
importance of this parameter.
9.6.6 The ratio of electricity price to diesel oil 
price
The variation of real energy price inflation (cf sec­
tion 9.6.2) has only been so far considered for the 
situation that all forms of energy increase in price 
at the same rate. However, a possible scenario is 
that the price of electricity could, either stepwise 
or continuously over a specific time interval, achieve 
a much higher level than at present prevails in Sweden 
Such a scenario will occur if electricity has to be 
generated by other than hydropower. In such a situa­
tion the economic attractiveness of the electric heat 
pump may be lost, and that of the diesel heat pump may 
be relatively improved. The factor y, the ratio of 
electricity price to diesel oil price has been used to 
study the sensitivity of the specific energy costs and 
payback period for the electric and diesel heat pumps 
to such a scenario.
The sensitivity to y was tested by assuming the re­
ference values for annual general price inflation (8 %) 
real annual interest rate (4 %) and real annual energy 
price increase (3 %) for both oil and electricity. 
However, the electricity price in the first year was 
varied to give a range of 1 < y < 2.5. The present value 
of y in Sweden is 1.1. A possible alternative scenario 
would be that y would change (e.g. by a step) during 
the life of the systems, but since the payback periods 
are short, (PBP < 8 years) except for the ambient air 
source diesel systems, and the existing nuclear power 
stations will most likely remain in operation until 
1990 this scenario can be ignored for systems in­
stalled in the near future. Figures 9.6.8 to 9.6.12 
show the sensitivity of SEC and PBP to y for each of 
the case studies, with reference values of retail 
price inflation, interest rate, fuel price inflation 
and initial diesel oil price. The heat pumps were 
both dimensioned in all cases at 30 % of the district 
heating system maximum demand, rather than for their 
respective optimum values, so that a comparison could 
be made between the different case studies, and also 
because the optimum design point for each case study 
and each heat pump type is itself a function of y.
Referring to figure 9.6.11 (Case study 4) one can see 
that the PBP of the electric heat pump increases from 
2 years at y =1 to 5.6 years at y =2.05, the latter 
being the same as that for the diesel heat pump (a 
constant value since the initial diesel fuel price 
and its inflation rate are kept constant). Similarity 
the SEC of the electric heat pump increases from 150 
SEK/MWh at y =1 to 212 SEK/MWh at y =2.05, equal to 
that of the diesel heat pump. Thus Ycrit = 2.05 de­
fines the fuel price ratio (starting value) at which 
the diesel and electric heat pumps would be equally
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economically attractive (SEC) and would be equal in­
vestment risks (PBP). The value of Ycrit was found to 
be relatively constant lying between 2 and 2.5 in all 
cases. Figure 9.6.13 shows the variation of Ycrit 
against heat source and system type (direct 1.5 MW and 
indirect 10 MW). Increasing heat source temperature 
results in a higher value of Ycrit' as does the.re­
duction in system size, but Ycrit is nevertheless 
relatively constant.
Thus it would require more than doubling of the elec­
tricity price in Sweden from today's value (s* 200 SEK/ 
MWh) with constant oil price, i.e. y must increase 
from 1.07 to greater than 2, to make the diesel heat 
pump economically more attractive than the electric 
heat pump.
This result is confirmed by the situation in West 
Germany where y (electricity to natural gas) lies in 
the range 2 to 3 so that all known large heat pumps 
are gas engine driven, rather than electric. For com­
parison the fuel price ratio y (electricity to heating 
oil) lies between 1.8 and 2.4, so consequently the 
natural gas diesel (or Otto) engine driven heat pump 
is favoured over that using diesel oil.
9.6.7 Simultaneous change in investment cost and 
performance
As a result of the optimisation of the heat pump sys­
tem, and/or one or more components of it, a change in 
investment cost could result in a change in per­
formance, e.g. a larger evaporator costing more to 
install could result in a change in coefficient of 
performance, so that the system economics could be 
affected. Figure 9.6.14 gives the specific energy 
costs for the diesel heat pump of case study 4 with 
the reference conditions for inflation, interest rates 
etc. with variation of investment cost by ±25 % and of 
annual energy costs by ±20 %, the latter resulting 
from a change in performance, or from other causes 
(energy cost, system dimensioning, etc.). This figure 
can be used to test the effect of adjusting the case 
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Figure 9.6.8
DHPversus EHP at 30% designpoint.
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9.7 Conclusions
The conclusions of the economic assessment and sensi­
tivity analysis based on 1981 costs, interest and 
inflation costs are:
The order of economic attractiveness is at today's 
conditions, in general
1) variant d: electric heat pump
2) variant b: wood-chip boiler
3) variant c: diesel heat pump
4) variant a: oil boiler
The electric heat pump has a payback period 
of between 2.5 and 6 years at the optimum design 
point (lowest specific energy cost). The minimum 
payback period occurs at less than the optimum 
design point (often at about 10 % design point), 
so that a system dimensioning based on minimum 
risk will not lead to minimum cost of energy de­
livered. Larger systems are more attractive than 
smaller systems (in spite of the higher tempera­
tures in the district heating system) because of 
their lower specific investment costs.
The wood-chip boiler has similar, or slightly 
longer, payback periods and similar, or slightly 
higher, specific energy costs than the electric 
heat pump. This conclusion is only valid for heating 
systems close to a suitable source of wood-chips 
at the assumed price.
The diesel heat pump has specific energy costs 
lower than the oil fired boiler, and payback pe­
riods between 4.5 and 15 years at the optimum de­
sign point. Under all the conditions which could 
today prevail it is worse than the electric heat 
pump.
The effect of replacing the boiler capacity in a 
district network, at the same time as installing 
the heat pump, increases the specific energy costs 
(at the optimum design point) by about 10 SKr/MWh, 
and increases the payback period by about 1 (elec­
tric heat pump) and by about 3 years (diesel heat 
pump).
Ambient air as heat source would appear to be 
economically justifiable under today's conditions 
in combination with an electric heat pump, but not 
with a diesel heat pump.
Sewage water and industrial waste heat are both 
economically very attractive heat sources, particu­
larly in the case of electric heat pumps but also 
with diesel engine driven systems. This conclusion 
is based on the assumption that for a given opti­
mum design point sufficient heat is available from
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the heat source, particularly for the electric 
heat pump (which requires a heat source double the 
size of that of the diesel heat pump).
The most important parameter affecting the econo­
mics of the heat pump is the real annual energy 
price inflation rate. The electric heat pump.is 
least affected and the oil boiler most affected by 
this parameter.
The total capital cost of the installation is also 
important, having greatest effect on the economics 
of the diesel heat pump and least on the oil boiler.
System lifetime and real annual interest rate have 
little effect on system economics.
The fuel price ratio would need at least double to 
make the diesel heat pump competitive with the 
electric heat pump. In this situation, however, the 
wood-chip boiler would be the most attractive so­
lution, assuming its availability and that the cost 
of wood-chips inflates at the same rate or less 
than that of oil.
The general conclusion can be drawn that electric heat 
pumps show the most promise for use in district hea­
ting systems, even when they are of the indirect 
(i.e. higher temperature) type. The single constraint 
to their extensive use would be the availability of 
heat sources. There is the risk that because of this 
constraint under-dimensioned (i.e. design point less 
than optimal) systems will be installed, resulting in 
very short payback periods (—2 years) but with higher 
specific energy costs. Such installations would also 
save little energy (though they would substitute im­
ported oil with electricity) and would preclude the 
use of the same heat source for a larger diesel heat 
pump capable of saving more energy. For example, in 
case study 4 (figure 9.5.4) the optimum design point 
for the diesel heat pump is 30 % (3 MW), requiring a 
heat source of -1.1 MW. This heat source would be 
compatible with an electric heat pump of 1.7 MW, or 
17 % design point. This would have a payback period 
of 1.7 years (cf.5.6 years for the diesel) and de­
liver heat at 175 SKr/MWh (cf. diesel at 210 SKr/MWh 
and oil boiler at 250 SKr/MWh).
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Ncmenclature to Chapter 9 
AA Ambient air (heat source)
DHP Diesel heat pump
EHP Electric heat pump
IWH Industrial waste heat (heat source)
OIL Oil boiler
PBP Payback period
REPI Real energy price inflation rate 
SEC Specific energy costs
SW Sewage water (heat source)
WC Wood chip boiler
y Ratio of electricity to diesel oil price
Y ., Value of y at minimum SEC.'crit
Y0 Value of y on first year.
10. DIESELDRIVNA VÄRMEPUMPAR KONTRA DIESELKRAFTVÄRME
Vid en eventuell ökning av elpriset i Sverige kommer 
givetvis behovet av att utnyttja värmeunderlaget i 
fjärrvärmesystem och större gruppcentraler för elpro­
duktion att öka. I en sådan situation kan det uppstå 
en konflikt mellan användning av dieseldrivna värme­
pumpar eller att använda dieselmotorer för kraftvärme­
produktion så som visades i figur 2.1.5. Frågan upp­
står då under vilka förutsättningar det ena eller det 
andra alternativet bör väljas. I detta kapitel disku­
teras dessa frågeställningar. Vid en tekniskt-ekono- 
misk jämförelse måste hänsyn tas till skillnader i 
investering, årliga bränsle-, drift-, service- och 
underhållskostnader och vinsten av elproduktionen i 
kraftvärmefallet. Som exempel tas en gruppcentral med 
10 MW maximal värmeeffekt. En rimlig dimensionering 
av en dieselvärmepump i en sådan är enligt kapitel 9 
3 MW uteffekt vid dimensioneringspunkten. Som ett al­
ternativ kan då ett dieselkraftvärmeaggregat väljas, 
vilket antages vara dimensionerat för samma uteffekt 
som värmepumpen.
Investeringskostnaden för dieselkraftvärmeaggregat har 
inhämtats från tillverkare och leverantörer. Uppgif­
terna härrör från verkligt gjorda eller offererade an­
läggningar. Kostnaden för själva dieselmotorn är ca 
1200 kr/kW axeleffekt. Totala kostnaden för anlägg­
ningen inklusive installation, byggnad, fundament, 
generator, transformator, ställverk, reglersystem och 
värmeväxlare för återvinning av motorns spillvärme 
blir ca 3000 kr/kW axeleffekt. Om motorns totalverk­
ningsgrad antas vara 40 % och återvunnet värme från 
avgaser och kylvatten också är 40 %, fås att axeleffek­
ten blir lika med värmeeffekten. Totalkostnaden blir 
då 3000 kr/kW värme. För en dieselvärmepump av denna 
storlek varierar enligt kapitel 3 totala investerings­
kostnaden med bl a typen av värmekälla men är av sam­
ma storleksordning som den för dieselkraftvärmeaggre- 
gatet. För enkelhetens skull antas i detta exempel att 
den är exakt lika stor, 3000 kr/kW värme. Kostnader 
för drift, service och underhåll bör bli något större 
i fallet dieselkraftvärmeaggregat, eftersom den abso­
luta storleken på motorn är ca 4 gånger större än i 
fallet värmepump. Â andra sidan tillkommer i det se­
nare fallet sådana kostnader för själva värmepumpen.
För enkelhetens skull försummas här skillnaden i dessa 
kostnader mellan de två alternativen.
Enligt beräkningarna i kapitel 6 blir en rimlig full- 
lastdrifttid för dieselvärmepumpen 5800 h/år. Med tan­
ke på att landets elkonsumtion under senvåren, somma­
ren och förhösten kan täckas huvudsakligen med vatten­
kraft även om kärnkraften avvecklas, kommer ett die­
selkraf tvärmeaggregats fullastdrifttid med all sanno­
likhet att bli mindre. Här antages 4000 h/år. Grupp­
centralen antas ha en fullastdrifttid, hänförd till 
maxeffekten, av 2200 h/år, vilket innebär ett årligt
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energibehov av 10 • 2200 = 22000 MWh. Med en pannverk- 
ningsgrad av 0,8 och en värmefaktor för värmepumpen av
1,5 fås årlig oljeförbrukning i själva värmepumpen 
till
3 * 53QQ- = 11600 MWh
1,5
och i tillsatspannan:
(22000 - 3 • 5800)g^g = 5750 MWh , 
dvs totalt 17400 MWh.
I fallet kraftvärme fås årlig oljeförbrukning i aggre­
gatet till
2,5 • 3 • 4000 = 30000 MWh 
och i tillsatspannan
(22000 - 3 • 4000)g^g = 12500 MWh ,
dvs totalt 42500 MWh.
Samtidigt produceras årligen en elenergimängd av 
0,96 • 3 • 4000 = 11500 MWh 
där 0,96 är generatorverkningsgraden.
Skillnaden i total oljeförbrukning mellan de båda fal­
len är då
42500 - 17400 = 25100 MWh
Eftersom investering och drift-, service- och under­
hållskostnader antagits vara samma, måste tydligen 
förhållandet mellan el- och oljepris vara lika med 
eller större än
25100 _ 0 o 
11500 '
för att kraftvärme skall löna sig jämfört med en die- 
selvärmepump. Om förutsättningarna för kraftvärme är 
mer gynnsamma än vad som antagits här, sa att den ar— 
liga fullastdrifttiden blir samma som i värmepump­
fallet, 5800 h, blir motsvarande kvot 1,9.
Även om förutsättningarna för beräkningarna är för­
enklade, antyder detta exempel klart att dieselkraft 
värme i en gruppcentral tycks kunna börja konkurrera 
med en dieselvärmepump vid ett förhållande el- till 
oljepris (y) av ca 2, dvs samtidigt som dieseldrift 
börjar bli aktuell jämfört med eldrift (se kapitel 9). 
Tydligen gäller att vid y-värden klart under 2 bör en 
eldriven värmepump användas, vid värden runt 2 ger en
dieselvärmepump och dieselkraftvärme ungefär samma 
ekonomi och vid värden klart över 2 är dieselkraft- 
värme fördelaktigast.
Förutom ovanstående tekniskt-ekonomiska parametrar 
måste vid en jämförelse mellan kraftvärme och diesel­
värmepump hänsyn tas även till andra aspekter. Sådana 
är :
Den tekniskt-ekonomiska jämförelsen ovan har gjorts 
helt ur gruppcentralägarens synpunkt. Problemet bör 
givetvis också ses ur nationalekonomisk synpunkt. 
Sett i ett sådant perspektiv kan det troligen under 
vissa förutsättningar vara fördelaktigare med kraft 
värme, även om det inte är det ur företags- eller 
kommunalekonomisk synpunkt.
I fallet dieselvärmepump är ägaren oberoende av om­
världen (förutom behov av oljetillförsel), medan 
han i fallet kraftvärme måste ställa både garantier 
och krav gentemot en eldistributör.
I fallet kraftvärme måste det befintliga lokala el- 
distributionssystemet vara dimensionerat för de 
effekter, som kraftvärmeaggregatet producerar. I 
annat fall tillkommer en stor kostnad för utbyggnad 
av nätet.
Den lokala miljöpåverkan blir större i fallet kraft 
värme beroende på den avsevärt större motorn. De 
därav orsakade större bullerproblemen kan omintet­
göra möjligheterna att använda kraftvärme i centra­
ler nära bebyggelsen, medan en dieselvärmepump 
fortfarande kan vara möjlig. Sven utsläppen från 
motorn via avgaserna blir naturligtvis större i 
kraftvärmefallet, vilket leder till en större lokal 
miljöpåverkan. Utsläppsfrågan bör dock även ses i 
ett nationellt perspektiv och kopplas samman med 
alternativen till elproduktion i landet.
På grund av den större motorn torde det i vissa 
fall vara möjligt att använda en tjockare och där­
med billigare olja i kraftvärme- än i dieselvärme- 
pumpfallet. Detta kan leda till att kraftvärme kan 
bli konkurrenskraftigt vid något lägre värden på y 
än vad som ovan beräknats.
Utgående från ovanstående aspekter kan den slutsatsen 
dras att vid sådana värden på y att både dieselvärme­
pump och -kraftvärme börjar bli aktuella bör i varje 
fall i mindre centraler värmepumpalternativet bli mest 
aktuellt i de flesta fall. I större centraler blir de 
lokala förutsättningarna, såsom avstånd till bebyggel­
se, tillgänglighet av en god värmekälla, befintligt 
eldistributionssystem och möjligheter till bra avtal 
med en eldistributör troligen att bli avgörande för 
valet.
Den här diskuterade frågeställningen bör givetvis ock­
så ses i ett större perspektiv. Studier i ett natio-
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nellt perspektiv av olika möjligheter till ökning av 
elproduktionen eller minskning av konsumtionen i medel­
stora och stora uppvärmningssystem vid olika nivåer 




I utredningen om de tekniska möjligheterna för att på­
verka en dieselvärmepumps prestanda, kapitel 6, har 
det varit vår strävan att i första hand studera sådana 
cykler och systemlösningar, som enligt vår bedömning 
kommer att bli mest aktuella av både praktiska och 
ekonomiska skäl. Givetvis finns det ett stort antal 
andra systemlösningar, som kan bli aktuella i speci­
ella fall.
Av de studerade parametrarna skall här möjligheterna 
till återvinning av spillvärme från dieselmotorn dis­
kuteras ytterligare. Enligt grundfallet i beräkning­
arna i kapitel 6 bortgår ca 20 % av bränslet som rena 
förluster. Det finns givetvis möjligheter att minska 
denna förlust genom att ta tillvara en större andel 
av spillvärmet. Huvuddelen av de återstående förlus­
terna återfinns som värme i avgaserna. Om dessa kunde 
kylas avsevärt under sin vattenångdaggpunkt, 60-70 C, 
före utträdet ur systemet, skulle förlusterna kunna 
reduceras avsevärt. Detta värme skulle dock återvin­
nas vid en så låg temperatur, att det i många fall 
inte skulle kunna användas på värmepumpens varma sida. 
Om aktuell värmekälla finns i överflöd, måste därför 
kostnaden för en liten ökning av värmekällans storlek 
vägas mot motsvarande för att återvinna lågvärdigt av­
gasvärme. I de flesta fall torde vinsten av att åter­
vinna sådant värme bli marginell eller helt försumbar 
under denna förutsättning. Därför är det troligen i 
första hand i de fall, där temperaturförutsättningarna 
är sådana att det kan utnyttjas på den varma sidan, 
som det kan bli ekonomiskt försvarbart att investera 
i en skrubber eller värmeväxlare i svavelsyrabestän- 
digt stål. I två- eller flerstegsanläggningar skulle 
det kunna tillgodogöras vid ett mellantryck och därmed 
kunna ge en viss marginell förbättring av prestanda 
och ekonomi. Ett likartat resonemang skulle kunna fö­
ras också för resterande del av förlusterna, dvs smörj- 
olje- och luftkylning etc, vilka alla normalt återvin- 
nes vid låga temperaturnivåer. Det är därför framför 
allt vid sådana förutsättningar, där den marginella 
kostnaden för värmekällan är relativt stor, som åter­
vinning av motorns lågvärdiga värme kan ge en klar 
förbättring av driftsekonomin.
Om å andra sidan tillgången på aktuell värmekälla är 
begränsad, så att värmepumpen inte kan byggas ut för 
att täcka optimal andel av varaktighetsdiagrammet, 
blir återvinningen av lågvärdigt avgas- och motorvärme 
mer ekonomiskt intressant. Med sådan återvinning kan 
ju värmekällans storlek och därmed värmepumpens kapa­
citet ökas. Om då den specifika kostnaden för åter­
vinningen av det lågvärdiga värmet är av samma stor­
leksordning som eller till och med högre än motsvaran­
de för värmekällan, kan ekonomin för denna återvinning
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bli god om alternativet till den extra kapaciteten är 
direkt oljeeldning. Motorns lågvärdiga spillvärme åter­
vinns ju med värmepumpens värmefaktor. Under denna för­
utsättning bör därför sådan återvinning alltid övervä­
gas .
Diskussionerna och resultaten i kapitel 4-7 visar ock­
så på att typen av motor, hög- eller medelvarvig, på­
verkar tekniska prestanda på ett icke försumbart sätt. 
Särskilt skall här framhållas skillnader i verknings­
grader, kapitel 6, i reglermöjligheter, kapitel 7, 
och i möjligheter att använda tjockolja vid förbrän­
ningen. Detta senare är möjligt i den medelvarviga 




I de tekniskt-ekonomiska jämförelserna i kapitel 9 har 
som tidigare nämnts förutsatts att tillgången på vär­
mekälla i samtliga fall är så god, att önskad uppvärm- 
ningskapacitet hos värmepumpen alltid kan uppnås. Den­
na förutsättning är naturligtvis inte alltid uppfylld 
i verkligheten, speciellt i fallet avloppsvatten. Om 
i stället tillgången på värmekälla är begränsad, så 
att värmepumpens uppvärmningskapacitet bestäms av 
värmekällans storlek, kommer en jämförelse mellan en 
diesel- och en eldriven värmepump att leda till andra 
resultat än de som presenterats i kapitel 9.
Vid samma storlek på värmekällan kommer en dieseldri- 
ven värmepump att leverera ca 30 % mer värme än en 
eldriven på grund av att dieselmotorns spillvärme kan 
utnyttjas. (Om lågtempererat spillvärme dessutom nyt­
tiggörs på kalla sidan, så som diskuterats i avsnitt 
11.1, kan ovanstående procentsats öka något.) 01je- 
konsumtionen i oljepannorna kommer därför att bli 
större i elfallet. Den totala årliga kostnaden för 
de två drivsätten vid dagens energiprissituation kan 
utläsas ur diagrammen i figur 9.5.1-9.5.5. Som exem­
pel kan tas diagrammmet i figur 9.5.1. Om värmekällan 
är begränsad så att i elfallet en energitäckningsgrad 
av, säg, 15 % kan uppnås, blir totala årskostnaden 
204 SEK/MWh. Motsvarande värde för dieselvärmepumpen, 
avläst vid en energitäckningsgrad av 19,2 %, blir 
239 SEK/MWh. (Att energitäckningsgraden blir något 
mindre än 1,30 + värdet för den eldrivna värmepumpen 
orsakas av varaktighetsdiagrammets lutning.) Skill­
naden i årskostnad blir tydligen betydligt mindre i 
detta fall än i den för varje drivsätt optimala punk­
ten. Ju mindre värmekällans storlek, och därmed ener­
gitäckningsgraden, är, desto mindre blir enligt figu­
ren skillnaden mellan totalkostnaderna för de två 
driftsätten. Tydligen blir under denna förutsättning 
dieselvärmepumpen ekonomiskt attraktiv jämfört med 
elalternativet vid ett lägre värde på y (elpris/olje­
pris) än de ca 2-2,2 som enligt kapitel 9 blir aktuel­
la när tillgången på värmekälla är god.
Om tillgången på en viss värmekälla är begränsad, bör 
emellertid jämförelsen göras annorlunda än på det di­
rekta sätt som gjorts ovan. Orsaken är att det då inte 
är optimalt att täcka den del, som inte täcks av värme­
pumpen, enbart med oljepanna. I stället bör exempel­
vis ytterligare en värmepump med en sämre värmekälla 
(uteluft om ingen annan finns) kunna bli ekonomiskt 
försvarbar, så att fortfarande oljepannan endast skall 
klara toppeffekterna. En jämförelse blir naturligtvis 
då avsevärt mer komplicerad. Resultatet blir beroende 
av kvalitetsskillnaden mellan värmekällorna, värmepum­
parnas inbördes storlek etc. I en sådan situation gäl­
ler det att använda tillgängligt kapital på ett för 
hela systemet optimalt sätt. Att enbart göra jämförel­
sen mellan el och diesel på ett sådant sätt som gjorts 
ovan blir därför missvisande och leder till att die- 
selalternativet framstår i en alltför fördelaktig
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dager. Det värde på y, vid vilket dieseldrift blir 
fördelaktigare än eldrift, kommer vid en riktigt gjord 
totaloptimering att variera kraftigt med förutsätt­
ningarna i varje enskilt fall. Gjorda överslagsberäk­
ningar antyder att y-värdet kan sjunka ned till i var­
je fall 1,4 vid speciellt gynnsamma förutsättningar 
för dieseldrift. Dessa frågeställningar måste emeller­
tid utredas mer ingående än vad som kunnat göras i 
detta projekt.
Avslutningsvis skall här påpekas att beräkningen av 
de tekniska prestanda, som de tekniskt-ekonomiska ge­
nomräkningarna baserats på, givetvis har måst göras 
vid generaliserade förhållanden. Förutsättningarna i 
varje enskilt fall kan klart påverka sådana prestanda. 
Ett exempel på detta är temperatursänkningen på vär­
mekällan, som i beräkningarna satts konstant i dimen- 
sioneringspunkten för varje typ av värmekälla. I verk­
ligheten bör optimal temperatursänkning påverkas av 
kostnader för kulvert och tryckfall mellan värmekäl­
lan och förångaren, värmepumpens energitäckningsgrad 
etc. En sådan optimering måste därför göras från fall 
till fall.
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12. SLUTSATSER OCH POTENTIALBEDÖMNING
12.1 Tekniska aspekter
Någon experimentell erfarenhet av dieseldrivna värme­
pumpar av i detta projekt diskuterad storleksordning 
finns ännu inte i Sverige. Utomlands finns oss veter- 
ligt den enda i drift tagna anläggningen i Frederiks- 
havn i Danmark /4.2.2/. Experimentella erfarenheter 
från denna typ av system är därför i stort sett obe­
fintliga. Emellertid är kunskaperna om och experimen­
tella erfarenheter från olika komponenter i en sådan 
anläggning så stora, att ett datorprogram för teknisk 
simulering av hela system har kunnat utarbetas. I det­
ta program måste tillförlitligheten vid simuleringen 
av varje enskild komponent bedömas vara så god, att 
några större avvikelser från beräknade värden inte är 
att vänta i verkliga anläggningar. De olika komponen­
terna är också så väl utvecklade i andra sammanhang 
att något teknikgenombrott i ett eller annat avseende, 
som påtagligt skulle kunna förbättra prestanda för en 
dieseldriven värmepump jämfört med andra typer, inte 
heller är att vänta.
I kapitel 6 har visats att dimensioneringen av olika 
komponenter, val av dieselmotor, värmepumpcykel, etc, 
kraftigt kan påverka tekniska prestanda för en diesel- 
värmepump. En noggrann teknisk-ekonomisk optimering av 
systemets olika parametrar med hänsyn tagen till de 
specifika förutsättningarna i varje enskilt fall är 
därför högst väsentlig för denna typ av system. Såda­
na optimeringar kan med all sannolikhet i många fall 
leda till något förbättrade prestanda än vad som pre­
senterats i detta projekt. Här har med nödvändighet 
generaliserade, och ibland förenklade, förutsättningar 
använts i beräkningarna.
I kapitel 7 har styr- och reglerfrågorna, framför allt 
samspelet mellan motor och värmepump, uppmärksammats. 
Dessa torde vara några av de viktigaste frågeställ­
ningarna i detta sammanhang. I kapitel 7 visades att 
valet av reglerstrategi har en viss påverkan på tek­
niska prestanda. Framför allt gäller det dock att i 
varje enskilt fall välja en strategi, som inte har o- 
rimligt hög investeringskostnad, som är tillräckligt 
flexibel för de driftfall som kan uppkomma och som kan 
förväntas ge en hög driftsäkerhet och tillgänglighet 
hos systemet.
Den fortsatta FoU-verksamheten avseende tekniska pres­
tanda bör enligt vår mening inriktas mot följande:
Uppföljning av några experiment- och demonstrations- 
anläggningar för verifikation av tekniska prestanda 
och drifttillgänglighet.
Fortsatta studier av tekniskt-ekonomisk optimering 
av olika komponenter och av lämpliga systemutform­
ningar .
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Mer ingående studier av reglerstrategier och reg- 
lerutrustning.
Studier av möjligheter att minska utsläpp av NC>x,
PAC, etc i dieselavgaser.
Metoder och lämplig utrustning för bättre anpass­
ning och design av dieselmotorns olika komponenter 
till de i värmepumpsammanhang aktuella driftförhål­
landena och möjligheter att återvinna mer av mo­




I kapitel 3 visades att tillgången på gruppcentraler 
i Sverige är god (se tabell 3.3.1). Möjligheter ur 
praktisk-teknisk synpunkt för införande av dieselvär- 
mepumpar i icke-industriella centraler är i första 
hand beroende av tillgång på värmekälla och avstånd 
till närmaste bebyggelse (ur bullersynpunkt). I indust­
riella centraler med värmesänkor av sådan temperatur 
att värmepumpar kan användas är tillgången på värme­
källa av hög temperatur oftast god. Å andra sidan är 
temperaturnivån på värmesänkan i många fall så hög, 
att spillvärmet från motorn inte kan utnyttjas. (Högs­
ta tempgratur på motorkylvattnet är med dagens teknik 
ca 120 C). Detta förhållande kan i många fall omöj­
liggöra användningen av dieselvärmepumpar i denna typ 
av centraler.
Några övergripande utredningar om värmekällor och be- 
byggelseavstånd i icke-industriella respektive tempe­
raturnivå på värmesänkan i industriella centraler 
finns oss veterligen inte. Någon bedömning av den tek­
niska nettopotentialen går därför inte att göra. Om 
man, för att få en uppfattning av storleksordningen av 
besparingspotentialen, för enkelhetens skull antar att 
dieselvärmepumpar kan installeras i hälften av de icke- 
industriella (motsvarande 8 TWh/år) och i en fjärdedel 
av de industriella centralerna (motsvarande ca 17,5 




där 0,8 är energitäckningsgraden och 1,6 årsvärmefak- 
torn i medeltal. Om centralerna antas vara huvudsakli­




där 0,8 är pannverkningsgraden. Besparingen i primär­
energi skulle då bli 12,7 TWh/år. Detta exempel an­
tyder en mycket stor teknisk besparingspotential.
Som visats i kapitel 9 är förhållandet mellan el- och 
oljepris (y) den helt avgörande parametern för den 
ekonomiska potentialen. För att en dieseldriven värme­
pump skall kunna bli ekonomiskt intressant fordras, 
med de förutsättningar som antagits i kapitel 9, ett 
y-värde av ca 2 eller däröver. Ett sådant värde på y 
kommer naturligtvis att vid stigande elpriser uppnås 
tidigare, om jämförelsen görs med tjockolja än med 
dieselolja, vilket innebär att större system, som kan 
arbeta med tjockolja, 2 MW värme från värmepumpen eller 
mera, kommer att bli ekonomiskt attraktiva tidigare än 
mindre system. Vid ungefär samma värde på y kommer ock­
så dieselmotorer för kraftvärmeproduktion att kunna 
konkurrera med dieseldrivna värmepumpar, framför allt
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i större system, se kapitel 10. De lokala förutsätt­
ningarna kommer troligen då att avgöra valet mellan 
dessa två uppvärmningsformer.
Som diskuterats i kapitel 11 kan troligen dieseldriv- 
na värmepumpar konkurrera med eldrivna även vid nagot 
lägre värden på y än 2, om tillgängen pa god värme­
källa är dålig, så att flera värmepumpar med olika 
värmekällor måste användas i en gruppcentral. Detta 
mer komplexa fall måste emellertid utredas mer ingå­
ende än vad som har kunnat göras i detta projekt.
I detta projekt har inga antaganden om stora skillna­
der i hög- och låglasttariffer för eltaxan gjorts. Så­
dana förändringar i taxesättningen har dock diskute­
rats i Sverige under de allra sista åren. Under såda­
na förhållanden kan en värmepump drivas med diesel­
motor under höglasttider och med elmotor under reste­
rande delar av året. Sådana kopplingsmöjligheter bör 
studeras närmare ur teknisk-ekonomisk synpunkt.
Fortsatt FoU-verksamhet avseende potentialbedömningar 
och ekonomiska frågeställningar bör enligt vår upp­
fattning inriktas mot följande:
Studier av optimala dimensioneringar och ekonomiska 
jämförelser mellan eldrivna och dieseldrivna värme­
pumpar i gruppcentraler och fjärrvärmesystem, i 
vilka flera värmepumpar med olika värmekällor skall 
arbeta.
Jämförelser mellan större dieseldrivna värmepumpar 
och dieselkraftvärmeaggregat vid olika lokala för­
utsättningar och under olika antaganden av framtida 
utbyggnad av det svenska elproduktionssystemet.
- Möjligheter att använda dieseldrift under höglast- 




Det köldmediebibliotek, som beskrivs i detta avsnitt, 
har konstruerats av Torgny Johansson vid institutionen 
för Värmeteknik och maskinlära, Chalmers Tekniska 
Högskola.
Allmänt
Biblioteket innehåller beräkningsrutiner för Rll, R12, 
R22, R114, R502 och R717 (ammoniak). För varje ämne 
har ett separat datorbibliotek konstruerats. Utgående 
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Eftersom ammoniak till skillnad från de övriga inte är 
en kolväteförening, finns vissa skillnader i de ekva­
tioner, som använts vid uppbyggnad av beräkningsmo­
dellen för ammoniak, gentemot de övriga ämnena. Gemen­
samt för samtliga ämnen i köldmediebiblioteket är 





Densiteten för mättad vätska
Värmekapaciteten för ideal ånga
Tillståndsekvationen som använts för ammoniak är den 
utvidgade Benedict-Webb-Rubin-ekvationen. För freo- 
nerna har tillståndsekvationen av Martin-Hou utnytt­
jats. De övriga ekvationerna för ammoniak har utveck­
lats av Garnjost och Schulz och för freonerna av 
Martin. Konstanternas värde i dessa ekvationer har 
för ammoniak hämtats ur /l/ och för freonerna ur /2/. 




/l/ Döring, Reinhold, Thermodynamische Eigenschaften 
von Ammoniak (R717). Klima-Kälte-Ingenieur Extra 
5, Verlag C.F. Müller, Karlsruhe 1978.
/2/ Downing, R.C., Refrigerant Equations. The Du 
Pont Company, No 2313.
/3/ Ekroth, I.A., Termodynamiska egenskaper för köld­




En litteratursökning gjordes för att få fram ekvatio­
ner för beräkning av värmeöverföringen vid kondense- 
ring och förångning av freoner. Av intresse var såväl 
kondensering som förångning inuti horisontella rör 
och utanpå tuberna i ett horisontellt tubpaket.
Även ekvationer för beräkning av de uppkomna tryck­
fallen togs fram.
Sökningen gjordes i en redan genomförd större data­
sökning på värmepumpar. Som databas användes 
COMPENDEX.
1 Kondensation
Under 1900-talet har ett stort antal artiklar, som 
behandlar värmeöverföring vid kondensering av freoner, 
publicerats. Här redovisas dock endast det som har 
skett på området efter 1970.
1.1 Kondensering av freon på utsidan av rör
Ivanov m fl /l/ studerade R12:s kondensation på ett 
slätt och två flänsade horisontella tubpaket. En 
schematisk beskrivning på tubernas anordning och 
flänsarnas storlek ges.
Artikelförfattarna fann att för den översta tuben i 
ett tubpaket gäller samma ekvation för beräkning av 
värmeövergångstalet som för ett enda rör. Formler som 
beräknar medelvärdet av värmeövergångstalet (a) för 
samtliga tuber tas fram. Dessa är olika beroende på 
om tuberna är släta eller flänsade.
Nusselt tog redan 1916 fram en ekvation för filmkon- 
densation vid laminärt flöde. Enligt Senshu och Sega 
/2/ gäller dock inte denna ekvation för hastigheter 
större än 1 m/s. Författarna studerade R22:s konden­
sation på såväl släta som flänsade tubpaket. Paketen 
bestod av fyra rör anordnade på två olika sätt. En 
skiss på utrustningen utöver test-värmeväxlaren ges 
också.
Senshu och Sega:s experimentella försök gav att värme­
övergångstalet är proportionellt mot (ytbelast- 
ningen)-1/3 och mot (hastigheten)0. Detta då hastig­
heten är större än 1,5 m/s.
Grisval /3, 4/ tar i sin doktorsavhandling fram en 
ekvation för beräkning av a-talet vid kondensering av
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freon R12 och R114 på utsidan av rör i ett horison­
tellt tubpaket. Han beskriver mycket ingående den an­
vända apparaturen, såsom material, tubernas anordning, 
flänsarnas storlek, tryck- och temperaturmätställen 
och olika parametrars storlekar under experimentens 
genomförande. Även en del experimentella problem 
nämns.
Författaren berör filmkondensation, laminär och turbu­
lent, med och utan överhettad ånga. Han fann att föl­
jande parametrar påverkar kondensationen:
geometrin hos kondenseringsytan 
ytbelastningen
fysikaliska egenskaper hos fluiden 
kondensatavloppet
överhettningen hos den ingående ångan
Efter att ha studerat de industriella behoven gör 
Grisval försök inom följande gränser:
R12 R114
t 57-185 kW 31-240 kW
kond
u00CO1o 80-130 °C
Grisval undersöker hur de olika parametrarna inverkar 
på värmeöverföringen och föreslår en ekvation för be­
räkning av värmeövergångstalet. I denna formel ingår 
bl a ytbelastningen och kondenseringstemperaturen.
Carnavos /5/ kondenserade Rll på ett slätt och elva 
räfflade kopparrör. De räfflade rörens utseende be­
skrivs ingående. Rören kan delas upp i olika grupper 
med likartade flänsar/räfflor.
Författaren gjorde experiment då ytbelastningen var 
7000-40000 W/m2, Atlog 2-14 °C, massflödet av vattnet 
konstant 1540 kg/m2s och kondenseringstemperaturen 
35 °C.
Enligt Carnavos ökade värmeöverföringen, då räfflade 
rör användes. Den maximala ökningen var 175 %. Även 
tryckfallet ökade, då rören var räfflade. Tryckfalls­
ökningen var maximalt 155 %.
1.2 Kondensering av freon på insidan av rör
Azer m fl /6/ studerade R12 under tvingad konvektions- 
kondensation i horisontella tuber. En schematisk skiss 
över anläggningen ges, medan de refererar till en mer 
detaljerad beskrivning. Testkondensorn är en motströms 
värmeväxlare bestående av en mässingtub monterad i en 
yttertub. Freonet strömmar i innertuben och vatten i 
den yttre. Måtten på de båda tuberna ges. Innertubens
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väggtemperatur och vattnets temperatur mättes på ett 
stort antal ställen längs kondensorn. Även trycket 
uppmättes.
Experiment gjordes inom följande intervall: kondense- 
ringstemperatur 32-54 °C, ingående ångas överhettning 
-15-44 °C, vattenflöde 136-1066 kg/h, freonets'mass- 
flöde 136-447 kg/m2s och torrhalten efter kondensorn 
0,18-0,77. Resultaten utvärderades med hjälp av dator.
En ekvation för beräkning av värmeövergångstalet före­
slås. I denna ingår bl a <S>V , som är en dimensionslös 
tryckf allsparameter. 4>v = f (xtt) där x är den s k 
Lockhart-Martinelli-parametern. Ekvationen uppges ha 
ett fel av ±30 %.
Reisbig och Liang /7/ studerade kondenseringen av 
freon R12 vid höga flödeshastigheter och hög torrhalt 
hos fluiden. Apparaturen beskrivs och en schematisk 
skiss ges. Två olika kondensatorer användes, en till­
verkad av glas och en av aluminium.
Författarna presenterar en ekvation för beräkning av 
a-talet. Den gäller under ett stort antal begräns­
ningar, bl a antages laminärt kondensatflöde. Reisbig 
och Liang fann att värmeövergångstalet varierar starkt 
med fluidens kvalitet (torrhalt).
Nilsson /8/ analyserade R22:s kondensation i horison­
tella och lutande luftkylda tuber. En översiktlig 
beskrivning av provutrustningen ges. Fyra olika prov- 
kondensorer användes. Samtliga temperatur- och tryck­
mätpunkter presenteras för en av kondensatorerna.
Artikelförfattaren uppger att köldmediegasens över­
hettning ger liten inverkan på a-värdet. En ekvation, 
giltig då ytbelastningen är 1500-20000 W/m2 och kon- 
denseringstemperaturen 15-30 °C, föreslås. I ekvatio­
nen ingår en faktor, som är beroende av längd/diame­
ter förhållandet och rörets lutning.
Traviss och Rohsenow /9/ studerade krökars inverkan 
på värmeöverföringen och tryckfallet. De använde kop­
parrör, men kröken var av pyrexglas. Detta gjorde det 
möjligt att fotografera flödesbilden i kröken. En 
schematisk skiss på hela apparaturen ges.
Som freon användes R12 och som kylande medium vatten. 
Försök gjordes vid två strömningsfall, lågt resp högt 
massflöde (179-621 kg/m2s). Mättningstemperaturen 
varierade mellan 32-42 °C. Experimenten gav att vid 
påtvingad konvektion har kröken ingen större inverkan 
på a-värdet. Vid de lägre massflödena, runt 180 kg/ 
m2s, är flödesbilden ett mellanting av laminär film- 
kondensation och annular påtvingad konvektionskonden- 
sation. I denna region finns ingen ekvation för be­
räkning av värmeövergångstalet framtagen. Tryckfallet 
ökar med ökande massflöde och ökande torrhalt hos 
freonet samt minskande krökningsradie. Enligt för­
fattarna kan man dock i de flesta fallen försumma en
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kröks inverkan på tryckfallet.
Traviss m fl /10/ har även studerat R12 och R22 vid 
påtvingad konvektionskondensation. En skiss av prov­
utrustningen ges. Försök har gjorts då massflödet av 
freon var 161-1532 kg/m2s och mättningstemperaturen 
25-58 °C. Designekvationer för beräkning av värme- 
övergångstalet i kondensorn tas fram. I dessa formler 
ingår bl a Lockhart-Martinelli-parametern. Även ekva­
tioner för beräkning av tryckfallsgradienten presen­
teras .
Vrable m fl /ll/ gjorde försök med kondensering av 
R12 både i släta och invändigt flänsade rör. Provut­
rustningen beskrivs översiktligt. Freonet strömmar i 
en innertub av aluminium och vattnet motström i ytter- 
tuben.
Författarna fann att värmeövergångstalet ändrades, då 
tryckfallet ökade och modifierade därför A. Cavallinis 
ekvation (referens se /ll/) med en tryckberoende para­
meter. Ett medelvärde av a-talet erhålls genom integ­
rering över kondensorns längd. Medelvärdet uppges ha 
ett fel på maximalt 30 %.
Enligt artikelförfattarna ger flänsar på insidan av 
en tub en ca 20 % ökning av a -, . .
Izumi m fl /12/ kondenserade freon R12 i släta hori­
sontella rör. En schematisk skiss av provutrustningen 
ges, medan testkondensorn beskrivs mer detaljerat.
Tre olika koppar- och en glaskondensor användes, den 
sista för att lättare kunna studera flödesmönstret. 
Experiment utfördes under följande premisser: trycket 
var 6,5-9,0 kg/cm2a, freonflödet 40-100 kg/h, ytbe- 
lastningen 5815-17445 W/m2, ingående torrhalt 0,1-1,0, 
vattenflödet 100-450 kg/h och maximal temperaturskill­
nad mellan mättnings- och väggtemperaturen var 16 °C.
Försöken gav att medelvärdet av värmeövergångstalet 
ökade med ökande ingående torrhalt, att freonflödet 
påverkar då diametern är liten (< 14 mm) och
att amedel blir litet då trycket är stort. Följande 
ekvationer föreslås:
Nu = C^-Re0-5-Pr11'/3 då Re < 850, C1 = f (d)
Nu = C2-Re0-8*Pr11/3 då Re > 850, c2 = f(d)
Ekvationerna uppges ha ett fel på ±15 %.
Tryckfallet anges vara summan av ett friktions- och 
ett accelerationstryckfall. En ekvation, med ett fel 
på ±20 %, för tryckfallets beräkning, då Reynolds tal 
för gasen är 2*104 - 2*105, ges.
Bokhanovskiy /13/ studerade Rl2:s och R22:s kondensa- 
tion i en kopparrörspiral-kondensor. Ytbelastningen 
var 2000-150000 W/m2 och mättningstemperaturen 20-50°C.
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Författaren fann att värmeövergångstalet är propor­
tionellt mot q11, där q är ytbelastningen och n en 
konstant. Denna konstant antar olika värden beroende 
på vilket strömning sfall som föreligger.
2 Förångning
Värmeöverföringstalet vid förångning av freoner är be­
roende av en mängd faktorer, t ex
om förångningen äger rum på utsidan eller insidan 
av tuberna
fysikaliska egenskaper hos freonen
operativa värden, såsom flöden och förångningstem- 
p er a tur
geometrin hos förångaren 
tubmaterialets egenskaper.
2.1 Förångning av freon på insidan av rör
Bo Pierre /14/ studerade förångning av freonerna R12, 
R22 och R502 i horisontella rör. En översiktlig skiss 
av försöksutrustningen ges. Flera olika förångare an­
vändes, alla var s k dubbelrörsvärmeväxlare, och som 
köldbärare användes vatten.
Pierre fann bl a att värmeövergångstalet ökar med 
minskande diameter och ökande rör längd. Två ekvatio­
ner föreslås. Vid fullständig förångning gäller att
-? 7 n 40Nu = 1,0 • 10 • (Re • Kf)u- u
då Re^ • Kf < 3,5 • lO^.
Kf är det s k koktalet definierat av Pierre.
Pierre /15/ har även undersökt strömningsmotstånd vid 
kokande mediers strömning i en förångare. Släta kop­
parrör avnändes, och såväl raka rör som krökar stude­
rades. Freonerna R12 och R22 förångades, R12 även i 
närvaro av olja. För söksutrustningen beskrivs sche­
matiskt.
Tryckfallet i raka rör är summan av ett friktions- 
och ett accelerationstryckfall. I denna ekvation in­
går en dimensionslös friktionsfaktor, som är en funk­
tion av Reynolds tal och det s k koktalet Kf. Frik- 
tionsfaktorn antar olika värden beroende på om freo­
nen innehåller olja eller ej. Pierre konstaterar att 
närvaron av olja höjer friktionsfaktorn och därmed 
tryckfallet.
För rörböjar har de olika delmotstånden på grund av
omböjningen och friktionen såväl som det totala 
strömningsmotståndet angivits med en dimensionslös 
motståndsfaktor.
Danilova /16/ jämförde tidigare utförda experiment 
och framtagna ekvationer för beräkning av värmeöver- 
gångstalet, då freonerna Rll och R12 förångas. Hon 
fann att experimentella värden och beräknade värden 
avvek från varandra. Danilova föreslog då egna ekva­
tioner för beräkning av a-talen för freonerna Rll 
och R12. Dessa ekvationer avviker mindre från de ex­
perimentella värdena.
Slipcevic /17/ framhåller ekvationer för beräkning av 
medelvärdet hos värmeövergång stalet för freon, fram­
tagna av J M Chawla 1967 (referens se /ll/) . Han mo­
difierar också Chawlas ekvationer för att de skall 
gälla för alla freoner. I Chawlas formler ingår kon­
stanter, som enligt Slipcevic kan anses vara funktio­
ner av freonens molekylmassa och förhållandet mellan 
den absoluta förångningstemperaturen och den absoluta 
koktemperaturen. På detta sätt kan dessa konstanter 
erhållas för alla freoner, dvs Chawlas ekvationer kan 
fås att gälla för samtliga freoner.
I en senare artikel av Slipcevic /18/ ger han konstan 
terna i tabellform. Den föreslagna formeln nämns då 
inte.
Izumi m fl /19/ studerade förångning av freon R12. En 
schematisk skiss av provutrustningen ges. Förångaren 
är av koppar och upphettas indirekt med en Ni-Cr tråd
Förångningen delas upp i två olika regioner. I den 
första, den fria konvektionsregionen, uppges amedel 
främst vara beroende av freonflödet och torrhalten.
En ekvation presenteras, den ger ett maximalt fel på 
10 % .
I den andra regionen, där nukleär kokning sker, är 
“medel beroende av ytbelastningen. Även här tas en 
ekvation fram.
Tryckfallet i röret består av en friktions- och en 
accelerationsterm. Författarna föreslår en ekvation 
för beräkning av detta tryckfall. Ekvationen ger ett 
fel på ±15 %.
Sthapak m fl /20/ torrkokade R12 i horisontella rör. 
Provutrustningen beskrivs översiktligt. Förångaren 
var ett koppardubbelrör med freonet strömmande i 
innerröret och vatten i ytterröret. Försök gjordes 
inom följande intervall: förångningstryck 2,8-5,1 ata 
freonflöde 20-90 kg/h, ingående torrhalt 0,1-0,5, in­
gående vattentemperatur 20-40 °C och vattenflöde 
143-586 kg/h. Författarna föreslår en ekvation för be 
räkning av värmeövergångstalet. I ekvationen ingår 
bl a den s k Lockhart-Martinelli-parametern. Ekvatio­
nen ger ett fel på maximalt 25 %.
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Sliarma m fl /21/ kokade freon R12 under tvingad cir­
kulation. Apparaturen beskrivs schematiskt med en 
skiss. En detaljerad bild ges av förångaren. Den upp­
värms elektriskt. Experiment utfördes då massflödet 
var 5,74*105 -22,9*105 kg/m2h och ytbelastningen 
1570-74432 W/m2.
Artikelförfattarna jämför sina resultat med en lång 
rad befintliga ekvationer och föreslår även en egen.
Prakash m fl /22/ studerade tvingad konvektionsför- 
ångning av R12. En schematisk bild beskriver den in­
gående provutrustningen. Förångaren upphettas elek­
triskt. Försök gjordes då freonflödet var 3,25*105 - 
- 6,52*105 kg/m2h och ytbelastningen 3605-15933 W/m2.
Resultatet jämfördes med fyra befintliga ekvationer. 
Författarna rekommenderar därefter den modifierade 
Schrock-Grossman-ekvationen (referens se /22/), som 
visade sig ge ett maximalt fel på ±30 % inom hela det 
undersökta området.
Varma /23/ tar fram en ekvation, som gäller vid torr­
kokning av freon under tvingad konvektionsförångning. 
Ekvationen är baserad på experiment utförda av Varma 
1970 (referens se /23/) och gäller då freonflödet är 
157-835 kg/m2s och ytbelastningen 4700-31500 W/m2.
Christyakov m fl /24/ studerade tryckfallet i en in­
vändigt flänsad horisontell förångare. De fann att 
det totala tryckfallet är 1,045 gånger större än 
friktionstryckfallet. En formel för beräkning av 
friktionstryckfallet presenteras. Felet uppges vara 
5-7 %.
Dembi m fl /25/ samlade in 1400 experimentella mät­
värden utförda av Lavin, Chawla, Rhee och Bändel 
(referens se /25/). Mätvärdena täcker hela området 
konvektiv, nukleär och transitionskokning, samt hål­
ler sig för övrigt inom följande gränser: diameter 
6, 14, 18,5, 25 mm, freon Rll, R12, R22, mättnings- 
temperatur -10-40 °C, freonflöde 15-3100 kg/m2s, yt- 
belastning 350-70000 W/m2 och torrhalt 0,1-0,98.
Författarna jämförde de insamlade mätvärdena med ett 
större antal befintliga ekvationer. De fann då att 
Chens, Chawlas, Shahs och Bändels ekvationer (refe­
rens se /25/) hade störst överensstämmelse med de 
experimentella resultaten.
En ny korrelation tas fram med hjälp av dimensions- 
lösa tal, minsta kvadrat-metoden och statistiska tes­
ter. Denna nya korrelation är överlägsen de tidigare, 
den är lättare att använda och mer exakt.
I en senare artikel /26/ gör författarna en statis­
tisk jämförelse mellan en ny framtagen ekvation, gäl­
lande för nukleär flödeskokning, och ekvationer fram­
tagna av Chen, Chawla och Shah (referens se /26/). 
Denna nya ekvation, som gäller för freonerna Rll, R12
18—J1
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och R22 vid freonflödet 15-750 kg/m2s, ytbelastningen 
1150-70000 W/m2, mättningstemperaturen -10-10 °C och 
torrhalten 0,1-0,9, uppges vara betydligt bättre än de 
andra.
Kubanek och Miletti /21/ studerade förångning av freon 
R22 i invändigt flänsade tuber. Provutrustningen be­
skrivs schematiskt i en skiss. Tubernas mått anges i 
detalj, och som värmande medium användes vatten. Freo­
nens torrhalt var 0,2-0,7 och freonflödet 65000-270000 
g/m2 s.
De fann att värmeövergång stalet ökade med 30-760 %, då 
invändigt flänsade tuber användes i stället för släta. 
Dessutom ökade a-talet med ökande massflöde. Då ett 
rör med stjärninsats användes, ökade värmeövergångs- 
talet med 40-370 %. Däremot minskade a-talet här med 
ökande massflöde. Tryckfallet för invändigt flänsade 
tuber var 10-29 % högre än för släta, och för rör med 
stjärninsats var siffran 300-2000 %.
2.2 Förångning av freon på utsidan av rör
Danilova /16/ jämförde tidigare utförda experimentella 
värden med befintliga ekvationer för beräkning av vär­
meövergång stalet vid förångning av freonerna Rll och 
R12. Hon föreslår sedan egna ekvationer gällande vid 
nukleär kokning, dvs då ytbelastningen är 1860-16280 
W/m2. För freon R12 tar författaren även fram en ekva­
tion som gäller då ytbelastningen är mindre än 1860 
W/m2, dvs då partiell nukleär kokning sker. Danilovas 
undersökning gäller då vätskans mättningstemperatur 
ligger mellan -40 °C och 20 °C.
Slipcevic /17/ delar in förångningen i tre områden:
a) Fri konvektions-kokning, som inträffar vid små yt- 
belastningar. Här ökar värmeövergångstalet långsamt 
med ökande ytbelastning.
b) Nukleär kokning, som inträffar vid större ytbelast- 
ningar. Värmeövergångstalet ökar här snabbare med 
ökande ytbelastning.
c) Film-förångning, som inträffar vid en ytbelastning 
som är större än den s k kritiska ytbelastningen. 
Normalt försöker man ligga under denna kritiska be­
lastning .
Slipcevic framhåller Hirschbergs ekvationer (referens 
se /ll/), som gäller vid fri konvektions-kokning och 
nukleär kokning. Hirschberg har även en ekvation, som 
beräknar den ytbelastning som skiljer de båda område­
na. Slipcevic presenterar ekvationer för beräkning av 
de konstanter, som ingår i Hirschbergs ekvationer. 
Detta gör att dessa ekvationer kan användas för alla 
freoner.
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Slipcevic /28/ studerar här förångning av freoner på 
glatta rör, både enstaka och i tubpaket. För beräkning 
av värmeövergångstalet i ett tubpaket ger Slipcevic 
ingen ekvation men presenterar värden från flera re­
ferenser i diagramform.
Danilova och Dyundin /29/ studerade två olika tubpa­
ket med flänsade rör. Författarna fann att värmeöver­
gångstalet är större för flänsade tuber än för släta. 
De bekräftar också att då det är fler än sex rader i 
ett paket så kan a-talet anses vara oberoende av an­
talet rader. Ekvationer gällande för R12 och R22, då 
kokpunkten ligger mellan -20 °C och 30 °C, togs fram. 
Olika ekvationer anses gälla beroende på om ytbelast- 
ningen är större eller mindre än 2000 W/m2.
Petukhov m fl /30/ har undersökt nukleär och filmkok­
ning på ytan av en fläns. De använde freon R113 och 
studerade bl a hur flänsens storlek, förångningstem- 
peratur och tubens längd/diameter-förhållande inver­
kade på värmeöverföringen.
Hesse /31/ tog upp den karaktäristiska kokkurvan, dvs 
ytbelastningen (W/m2) mot AT = Tvägg - Tvätska (K), 
för freonerna R12, R113 och R114. Han ger en schema­
tisk skiss på provutrustningen men refererar till en 
mer detaljerad beskrivning av densamma. Såväl släta 
som flänsade tuber användes. Upphettningen var direkt, 
med elektricitet, eller indirekt med vatten strömmande 
i röret.
Den karaktäristiska kokkurvan används för att studera 
den kritiska ytbelastningen, dvs den ytbelassning vid 
vilken kokningen övergår i filmkokning. Hesse fann 
att den kritiska ytbelastningen var ungefär lika oav­
sett om tuben var flänsad eller slät.
Gogonin och Svorkova /32/ förångade R21 på släta och 
flänsade tuber. Mättningstemperaturen var 40 °C, 85 °C 
och 120 °C. De refererar till en beskrivning av den 
använda apparaturen men ger måtten på tuberna.
Författarna fann att värmeövergångstalet är proportio­
nellt mot qn, där q är ytbelastningen och n en kon­
stant. Konstanten n antar ett lägre värde vid flänsad 
tub än vid slät. Detta förklarades med att vid låga 
ytbelastningar sker en intensiv cirkulation i utrym­
met mellan flänsarna, vilket ökar värmeöverföringen, 
medan vid höga ytbelastningar inte den flänsade ytan 
är isotermisk. Vid små avstånd mellan flänsarna är 
värmeövergångstalet oberoende av trycket.
Mednikova /33/ studerade R22:s och R502:s förångning 
på ett tubpaket. Försöksutrustningen beskrivs schema­
tiskt. Tubpaketet bestod av sex rader med släta kop­
parrör, som upphettades elektriskt. Koktemperaturen 
låg mellan -60 °C och 0 °C.
Författaren föreslår ekvationer, som gäller vid fri 
konvektions-kokning och nukleär kokning samt området
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däremellan.
Slipcevic /34/ jämförde befintliga ekvationer för be­
räkning av värmeövergångstalet vid förångning av fre- 
onerna Rll, R12, R22 och R502 på släta och flänsade 
tubpaket. Bland de jämförda ekvationerna återfinns 
ref /29/ och /33/.
Författaren upptäckte att alla ekvationer uppvisar en 
tillfredsställande likhet i resultatet.
Yilmaz och Westwater /35/ studerade R113 vid poolkok- 
ning och kokning under tvingat flöde på en tub. Prov­
utrustningen beskrivs schematiskt, och de refererar 
till en mer detaljerad beskrivning.
Artikelförfattarna konstruerade karaktäristiska kok­
kurvor och bestämde den kritiska ytbelastningen. De 
fann att q^ritisk och AT bada ökade med ökande hastig­
het. Vid nukleär ^kokning anser författarna att 
Rohsenows ekvation för beräkning av värmeövergångs­
talet (referens se /35/) stämmer bra, då ÄT < 25 °C.
Då filmkokning föreligger, föreslår Yilmaz och 
Westwater en egen ekvation. De tar även fram en ekva­
tion för beräkning av det kritiska Webertalet, vilket 
ej bör underskridas.
Grisval /4/ förångade R12 och R114 på utsidan av rö­
ren i ett tubpaket. Den använda försöksutrustningen 
och olika parametrars storlekar under experimentens 
genomförande beskrivs ingående.
Författaren studerade hur olika parametrar, såsom yt­
belastningen, fysikaliska egenskaper och hastigheten, 
påverkar värmeöverföringen. Han fann då bl a att vär­
meövergångstalet är proportionellt mot qn, där n =
= 0,76 för R12 och n = 0,85 för R114. Detta resultat 
jämförde Grisval med en del befintliga ekvationer, 
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EXHAUST EMISSION FROM DIESEL DRIVEN HEAT PUMPS
Before introducing diesel driven heat pumps for hea­
ting purpose in large scale, one should investigate 
the environmental influence carefully. The most se­
rious problem with diesel engines is the exhaust 
emission. We have come to the conclusion that the 
most promising use for diesel driven heat pumps is in 
small and middle-sized district heating systems. Most 
district heating systems are situated in densely 
populated areas. The air in this kind of area is often 
badly polluted from many sources nowadays. It's im­
portant not to make that worse when changing to new 
heating systems. From studies of the literature in 
this field we have found that the research about 
exhaust emission is mostly aimed at vehicle engines.
In this project we intend to use a medium speed 
engine able to utilize medium heavy fuel.
The main components of interest in the exhaust from 
most kinds of combustions are: sulphur oxides, carbon 
oxides, hydrocarbons, nitrogen oxides, and solids.
The table below /9/ shows the quantities of these 
components in the exhaust from a diesel engine in a 
combined power and heating plant. The maximal power 







One can expect that the exhaust emission from a plant 
with a diesel driven heat pump will be of the same 
magnitude as the emission from the plant above. The 
differences that may come about probably depend on 
the differences in load and regulation conditions for 
the engine when driving a heat pump. When considering 
the exhaust emission from a plant like this, it's 
important to notice that the heat output from a 
diesel heat pump is twice the output from an oil 
furnace for each oil unit. The comparison of the 
sizes of emission from different kinds of combustion 
made here is per fuel unit.
Compared to the emission from a conventional oil
furnace, the emission of sulphur oxides from a diesel 
engine is the same if the sulphur content in the fuel 
is the same. Combustion of peat and wood gives usu­
ally lower emission of sulphur oxides.
The emission of carbon monoxide is about three times 
higher from a diesel compared to an oil furnace.
The amount of hydrocarbons from a diesel engine is 
considerably larger than from an oil furnace. However 
it is probably a more serious problem with combustion 
at peat and wood, due to the high proportion of poly­
cyclic aromatic hydrocarbons (PAH). Fuels can be 
ranked after their ability to form PAH: natural gas 
^ oil < coal £ peat and wood. Combustion of oil in a 
diesel engine is not very good from PAH point of 
view /XI/.
Compared to an oil furnace the emission of nitrogen 
oxides from a diesel engine is much higher. Some 
reports show that the emission of nitrogen oxides per 
fuel unit can be up to ten times higher /9/.
The emission of solids from a diesel engine is about 
twice the emission fron an oil furnace. The solids 
are a larger problem for combustion of peat and wood 
/XX/.
The discussion above only intends to show the main 
trends briefly. It's difficult to compare the exhaust 
emission from different kinds of combustion. The 
information, as well as the conditions for the com­
bustion and the measurements, vary from the different 
reports. The emission is highly depending on the 
conditions for the process of combustion. This will 
be discussed later.
Here follows a short description of some of the prob­
lems caused by the components in the exhaust emission
Emission of sulphur oxides in areas without limerich 
ground causes grave acidifying. It also makes the 
air corrosive. As regards the plant itself the main 
source of corrosion in the exchangers for cooling 
exhaust is from the formation of sulphuric acid from 
the oxidation of initial fuel sulphur.
Carbon monoxide blocks the transportation of oxygen 
in the blood. This is probably only a problem when 
having big emission in relation to the possibilities 
of dispersion, for example in mines and in densely 
populated areas with heavy traffic.
The group of hydrocarbons that have attracted most 
attention are the polycyclic aromatic hydrocarbons 
(PAH). These compounds are durcinogenics and muta- 
genics. Benzopyrene is one of them. More harmless 
hydrocarbons can in some cases, together with nitro­
gen dioxide, form compounds with effects similar to 
those of PAH.
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The main part of the nitrogen oxides formed in a com­
bustion are nitrogen monoxide and nitrogen dioxide. 
Nitrogen monoxide is oxidized to dioxide in the 
atmosphere but the reaction is slow. Because of this 
the share of nitrogen dioxide to the total emission 
of nitrogen oxides can be of importance in the 
proximity to the exhaust outlet. Nitrogen dioxide is 
much more reactive than nitrogen monoxide. It is 
also a strong poison to people, animals and vegetation. 
The vegetation can be destroyed if nitrogen dioxide 
blocks the photosynthesis. Another hazard with 
nitrogen dioxide is the reactions with amines from 
the engine oil or biological sources, leading to 
highly carcinogenic nitrosoamines. It can also inter­
act with other exhaust compounds to yield nitro- 
species which are direct mutagens. Nitrogen oxides 
also have an effect on the formation of photochemical 
smog. The mechanism for smog formation is complicated 
and is also influenced by the presence of hydro­
carbons. Besides, the nitrogen compounds have an 
acidifying effect. During the last decade the amount 
of nitrogen compounds in the rain over Sweden has in­
creased with four percents each year, while the amount 
of sulphur has remained constant.
The emission of solids causes environmental dis­
advantages in several ways. It is dirtifying and the 
particulates transport metals and other compounds 
absorbed on the surface of the particulates. If in­
haled the particulates have toxic effects.
We have considered the problem with exhaust emissions 
from diesel engines from the following points of view:
The relative size of the emission of different
compounds from a diesel engine compared to the
emissions from other kinds of combustions.
The relative hazards of the components in the ex­
haust emission.
The conclusion we have come to is that the efforts to 
decrease the emissions from diesel engines should in 
the first place be concentrated to the nitrogen 
oxides and the hydrocarbons.
There are two ways of decreasing the emissions. The 
first one is to prevent the formation and the other 
one is to prevent the emission of the compounds. 
Considering the first way the most adjacent possibi­
lity is to optimize the process of combustion from 
this point of view.
It is important not to get a higher fuel consumption 
when limiting the exhaust emissions. But this is a 
problem because these requirements tend to work 
against one another. The attempt to reduce the 
emissions at hydrocarbons and nitrogen oxides is 
also a conflicting battle. The decreasing of hydrogen 
carbons requires high combustion temperature and
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long time for combustion. Unfortunately the formation 
of nitrogen oxides increases at high temperature. The 
figure on next side illustrates this conflict. The 
problem is to find the optimal values of temperature, 
pressure and engine speed to minimize both hydrogen 
carbons and nitrogen oxides.
The engine load also effects the exhaust emission.
The total emission of nitrogen oxides (in ppm) in­
creases. The proportion of nitrogen dioxide to the 
total nitrogen oxide emission increases when the 
engine load decreases. Proportions up to 50 percents 
have been measured /15/. The emission of hydrocarbons 
decreases with higher engine load.
Turbo-charging with charge cooling has a positive 
effect on the emission of nitrogen oxides, hydrocar­
bons and carbon monoxide. It also gives higher effi­
ciency of the combustion process. Most big diesel 
engines already have this equipment.
One way of reducing the emission of nitrogen oxides 
is to retard the injection of the fuel. Some publi­
cations show that a retardation of 5 degrees can 
reduce the emission of nitrogen oxides with about 
50 percents /3, 12/. One drawback is that the fuel 
consumption increases.
Increasing the air fuel ratio is also a promising 
way to reduce the emission of nitrogen oxides, hydro­
carbons, carbon monoxide and solids. But then the 
proportion of nitrogen dioxide increases, and so does 
the fuel consumption.
Exhaust recirculation has a positive effect on the 
emissions of hydrocarbons and total amount of nitrogen 
oxides. However, the proportion of nitrogen dioxide 
increases since any nitrogen oxide present before 
combustion gives a proportional increase in exhaust 
nitrogen dioxide until the ratio of equilibrium is 
established. The ratio of equilibrium is depending 
of temperature, at 400 °C it's about 50 %.
An other interesting method is to use an oil and 
water emulsior as fuel. The water addition decreases 
the emission of nitrogen oxides, carbon monoxide and 
the fuel consumption per power output. The total 
power output from the engine decreases. Some of the 
problems with this method is corrosion in engine, the 
high requirement on regulation and cleanness of the 
water.
Experiments have been made on the effect of using 
fuel additives. One study on the buses in Warszaw 
shows very good results of this. The emission of 
benzopyrene and formic aldehyde has been reduced with 
up to 90 percents. The effect on the solids emission 
was also good but in some cases the emission of 
nitrogen oxides increased with about 30 percents.
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of the engine were also reduced.
Considering the possibilities of reducing the 
emissions after the exhaust has left the combustion 
room the use of catylists is maybe the most interes­
ting way.
At the technical university in Luleå they have long 
experience of research on catylists aimed at vehicles 
in mines. These experiences are probably also very 
useful for diesel engines in other applications.
Five types of catylists available in Sweden have been 
investigated. One of the active metals in the caty- 
list is platinum. The reduction of the emission of 
carbon monoxide and hydrocarbons by the catylists is 
very effective. The influence on the total amount of 
nitrogen oxides is only marginal. The effect of the 
catylists on the exhaust emission is highly dependant 
on the temperature level. The decreasing of carbon 
monoxide is most effective at 300 °C, the corresponding 
temperature for hydrocarbons is 400 °C. The proportion 
of nitrogen dioxide to the total amount of nitrogen 
oxide is influenced by the platinum in the catylists 
in a very temperature-depending way. At low tempera­
ture levels (low engine load) the proportion of 
nitrogen dioxide decreases by reduction to nitrogen 
monoxide. The oxidation of nitrogen monoxide to 
nitrogen dioxide starts when the engine load in­
creases and the temperature gets over 250 °C. The 
proportion of nitrogen dioxide increases with in­
creasing temperature until the ratio of equilibrium 
is established. The effect of the catylists on 
nitrogen dioxide is also depending on the proportions 
of carbon monoxide and hydrocarbons in the exhaust. 
Catalysts containing platinum can give oxidation of 
sulphur dioxide to sulphur trioxide. Copper chromite 
catylists do not produce any increase of the pro­
portion of nitrogen dioxide. A drawback for the 
catylists is that they cause pressure drops in the 
exhaust system. The pressure drop lowers the power 
output from the engine and the catylists also in­
crease the maintenance costs. Noise from the engines 
is damped by use of catylists.
Most experiences of water scrubbers for cleaning of 
diesel exhaust come from their use in mines. The 
reduction of the emission of solids is good. The 
water scrubbers can also reduce the emission of 
sulphur dioxide and aldehyde but after a short using 
time the water is acidified. The main disadvantages 
of water scrubbers are the high water losses and 
maintenance costs. Noise from the engines is damped 
by the scrubbers.
As said in the introduction the research about ex­
haust emissions is mostly aimed at vehicle engines.
Due to this fact, most of the experiences of reducing 
the exhaust emission from diesel engines that have 
been referred to in this appendix have been made on 
vehicle engines. There are many good reasons to in-
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vestigate the different possibilities of limiting the 
exhaust emission from medium speed engines, i.e. 
shaft powers above approx. 1 MW. It's also important 
to examine how the utilization of medium heavy fuel 
influences the exhaust emission. Considering the 
application of diesel engines for driving heat pumps, 
the influence of the load and regulation conditions 
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APPENDIX 4
GRUPPCENTRALER I SVERIGE MED TRYCKSATTA DISTRIBUTIONS­
SYSTEM
Inledning
Följande rapport omfattar en undersökning av antalet 
hetvattencentraler i Sverige. Undersökningen ingår som 
en del i ett större projekt om dieseldrivna värmepum­
par. Syftet med undersökningen är att ge en redovis­
ning av antalet panncentraler för uppvärmningsändamål, 
som har ett sådant värmeeffektbehov att pannorna even­
tuellt kan ersättas med stora värmepumpar. Undersök­
ningen är, på grund av det material om panncentraler 
som finns tillgängligt, begränsad till slutna pannor, 
dvs pannor som har ett arbetstryck över atmosfärtryck.
Förutsättningar
Det är svårt att få någon statistik, som täcker samt­
liga panncentraler för uppvärmning och som samtidigt 
ger upplysningar om till panncentralerna anslutet 
värmebehov och temperaturnivåer.
Exempelvis Svenska Värmeverksföreningens statistik 
gäller endast medlemmar och stora system.
Om man begränsar sig till panncentraler, som har någon 
eller alla pannor slutna, kan Statens Anläggningsprov­
nings register över de pannor på vilka man gör ett år­
ligt driftprov användas som underlag för undersökning­
en. Alla slutna pannor, dvs pannor som har ett arbets­
tryck över atmosfärtryck, måste varje år kontrollbe- 
siktigas enligt ångpannenormerna. Denna besiktning ut­
förs av Statens Anläggningsprovning, och pannorna 
finns registrerade där.
I registret anges hur många slutna pannor som finns i 
de olika centralerna, vilka typer av pannor det är, 
varmvattenpannor, lådpannor osv. Högsta tillåtna ar­
betstryck för pannorna anges likaså. Det bör observe­
ras att det här rör sig om installerad effekt och inte 
om anslutet effektbehov, som ofta är 70 % eller mindre 
av tillgänglig effekt. Det bör även påpekas att det, 
framför allt i de mindre panncentralerna, finns öppna 
pannor med expansionskär1, som inte kommer, med i denna 
undersökning.
I registret är panncentralerna ordnade efter postnum­
ret i panncentralens adress. I vissa fall, t ex vid 
fjärrvärmenät och vid större anläggningar inom indust­
rin, kan det vara svårt att avgöra om de angivna pan­
norna hör till en och samma central eller om det är 
en panncentral och några fritt placerade pannor, som 
inte är inkopplade på samma uppvärmningssystem, som 
anges tillsammans. I denna undersökning räknas de pan­
nor som i registret anges med samma anläggningsnummer 
till en panncentral även om pannornas adress inte 
stämmer överens.
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Det framgår oftast klart av registret vilka panncent­
raler som är för uppvärmning av t ex bostäder, skolor, 
daghem, ålderdomshem och offentliga lokaler. Dessa 
panncentraler för enbart uppvärmning är naturligtvis 
medtagna i sammanställningen över antalet pannor för 
uppvärmning. För panncentraler vid olika företag och 
industrier har satts en gräns vid arbetstrycket 4 bar, 
vilket motsvarar en temperatur av ca 143 °C. Om alla 
pannor i en central har ett högsta arbetstryck lägre 
eller lika med 4 bar har pannorna och därmed pann­
centralen ansetts vara för enbart uppvärmning av loka­
ler. Om så inte är fallet, utan någon panna är för 
uppvärmning av processvatten, har detta inte någon be­
tydelse, då 143 °C på vattnet är möjligt att uppnå i 
varje fall i framtida värmepumpar. Panncentralen har 
alltså räknats med i sammanställningen. När någon pan­
na har ett arbetstryck större än 4 bar, har man an­
tagit att ånga eller hetvatten används för något ända­
mål i produktionen, och panncentralen har inte tagits 
med i sammanställningen. Detta stämmer inte helt, då 
det förekommer att man har pannor med betydligt högre 
arbetstryck, upp mot 10-12 bar, för enbart uppvärm­
ning. För att i någon mån kompensera för de panncent­
raler som missas här görs en justering. Kontroll visar 
att ca 10 % av totala antalet anläggningar är place­
rade inom industrin och har pannor med ett arbets­
tryck mellan 4 och 10 bar. Stickprov visar att ca hälf­
ten av dessa panncentraler är för uppvärmning. På 
grund av detta har inom alla intervall, under 20 MW 
installerad värmeeffekt, antalet panncentraler för 
uppvärmning justerats upp med 5 % av totala antalet 
anläggningar inom intervallet. Vid anläggningar inom 
industrin med mer än 20 MW installerad värmeeffekt är 
arbetstrycket oftast mycket högre. Detta tyder på att 
panncentralerna inte är för uppvärmning, och ingen 
justering görs.
Övriga panncentraler som inte är medtagna i samman­
ställningen oavsett högsta arbetstryck är de som är 
placerade i industrier och företag där man vanligen 
använder ånga i någon form av produktion. Exempel på 
sådana företag är bagerier, betongfabriker, brygge­
rier, gjuterier, däckfabriker, gummiverkstäder, vul- 
kaniseringsfirmor, konfektionsfirmor, konservfabriker, 
mejerier, slakterier, charkuterifabriker, rökerier 
och tvätterier. Panncentraler i sjukhus har tagits 
med i sammanställningen, då de innehåller pannor med 
högsta arbetstryck mindre eller lika med 4 bar eller 
varmvattenpannor och lådpannor med högre arbetstryck. 
Att övriga centraler i sjukhus ej tagits med beror 
på att man framför allt i äldre anläggningar använder 
ånga till sterilisering. Panncentraler i simhallar och 
övriga fritidsanläggningar har behandlats på liknande 
sätt som centralerna i sjukhus. Detta beror på att man 
i äldre anläggningar använder ånga till bastu och att 
det ofta i anslutning till badhus finns tvätterier 
där ånga används.
De panncentraler som är anslutna till ett fjärrvärme­
nät är med i sammanställningen så vida det ej produ-
ceras mottryckskraft i någon panncentral som är an­
sluten till fjärrvärmenätet. Detta har kontrollerats 
i Svenska Värmeverksföreningens statistik över fjärr­
värme- och kraftvärmeverk. Om mottryckseffekt produce­
ras har, i den mån det varit möjligt att se i regist­
ret vilka panncentraler som är anslutna till nätet, 
samtliga panncentraler strukits och inte tagits.med i 
sammanställningen. Detta beror på att man normalt inte 
bör inkräkta på mottrycksanläggningarnas värmeunder­
lag, då dessa är fördelaktiga ur energisynpunkt. De 
anläggningar som strukits är sådana som i registret 
betecknas som fjärrvärme, energiverk, tekniska verk 
och industriverk.
Resultat
Då man utgår från förutsättningarna erhålls följande 
resultat, som redovisas i bifogade tabeller och figu­
rer :
- Under 1 MW installerad värmeeffekt per panncentral 
finns totalt 1986 st anläggningar med slutna pannor. 
Av dessa panncentraler är 952 st för uppvärmning.
De har tillsammans en totalt installerad värmeeffekt 
på 447 MW.
- Mellan 1,0-20 MW installerad värmeeffekt per pann­
central finns totalt 1892 st anläggningar med slut­
na pannor, varav 916 st panncentraler är för upp­
värmning. Totalt installerad värmeeffekt är här 
3246 MW.
- Mellan 20-40 MW installerad värmeeffekt per pann­
central finns 125 st panncentraler totalt med slut­
na pannor. 23 st anläggningar är för uppvärmning.
De ger 697 MW installerad värmeeffekt.
-Över 40 MW installerad värmeeffekt per panncentral 
med slutna pannor finns totalt 190 st anläggningar, 
varav 45 st panncentraler är för uppvärmning. Dessa 
panncentraler har totalt 8130 MW installerad värme­
effekt.
Alla uppgifter är exklusive panncentraler anslutna 
till ett fjärrvärmenät, där det finns mottrycksanlägg- 
ningar.
Diskussion
Vid bedömning av resultatet av undersökningen bör hän­
syn tas till följande:
De panncentraler som är anslutna till samma fjärrvärme 
nät som en mottrycksanläggning har strukits och ej 
tagits med i sammanställningen över antalet panncent­
raler för uppvärmning. Eftersom det är svårt att se 
vilka anläggningar som är anslutna till samma fjärr­
värmenät ur registret från Statens Anläggningsprovning 
kan för många anläggningar ha blivit strukna.
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Ibland anges i registret flera pannor belägna på olika 
adresser som om de hörde till en panncentral, dvs de 
har samma anläggningsnummer. Dessa har då ansetts som 
en anläggning, vilket medför att för få centraler kan 
ha blivit upptagna.
Undersökningen är begränsad till de panncentraler som 
innehåller slutna pannor. Det påpekas därför att det 
finns många anläggningar, framför allt med låg instal­
lerad värmeeffekt, som har enbart öppna pannor med 
expansionskär1 och därför ej kommer med i denna under­
sökning. Även de panncentraler som är med i samman­
ställningen kan ha en eller flera öppna pannor vardera.
Dessa faktorer inverkar naturligtvis också på den in­
stallerade värmeeffekten. Det anslutna värmeeffekts- 
behovet är i sin tur vanligen ca 70 % av installerad 
effekt, då man ofta överdimensionerar panncentraler 
med en faktor 1,4.
Vid hela undersökningen har strävan varit att vid 
oklarheter hellre ange för få panncentraler för upp­
värmning än för många. Trots osäkerheten i resultatet 
av undersökningen kan denna ange storleksordningen av 
antalet panncentraler för uppvärmning och ge en anty­
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Figur 1. U Antal panncentraler för uppvärmning inom olika 
storleksintervall på panncentralerna.
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APPENDIX 5 SUBRUTINER TILL DATORPROGRAMMET
I detta avsnitt beskrivs de enskilda subrutinernas 
funktion och innehåll. Subrutinerna presenteras i 
bokstavsordning. Till vissa stora subrutiner finns 
även flödesscheman. Funktioner, som innehåller fysi­
kaliska-kemiska data för freoner, är utmärkta med X- 
och redovisas sist i detta avsnitt. Freonbiblioteket 
utnyttjas av flertalet subrutiner, varvid detta inte 
påpekas speciellt. De subrutiner som beräknar värme- 
överföringstal och kompressorverkningsgrader etc in­
nehåller varningsrutiner, som skrivs ut då någon ek­
vations giltighetsgräns överskrids. Subrutiner för 
utskrifter av resultat redovisas inte.
ANTAL
Beräknar det antal dygn, som dygnsmedeltemperaturen 
antar ett visst värde under ett normalår. Data har 
sammanställts från SMHI's mätningar från åren 1961- 
75 i Göteborgsområdet.
AVGAS
Från indata till subrutinen i form av motorverknings­
grad och axeleffektbehov samt entalpidata från ENTAL 
beräknas totalmängden avgasvärme av avgasflödet. Ut­
gående från motorns belastning beräknas temperaturen 
på avgaserna. Den mängd avgasvärme, som kan utnytt­
jas, beräknas därefter från ovannämnda uppgifter och 
given grad av avgasnedkylning. De motordata som ut­
nyttjats beskrivs i avsnitt 4.3.
BAKTEM
Beräknar temperaturen på det till värmeväxlaren in­
gående distributionsvattnet med hjälp av en värmeba­
lans och de tre övriga kända temperaturerna samt över­
förd värmemängd. Vattnets densitet och värmekapacitet 
fås ur VATTEN1. Beräkningarna upprepas tills medel­
temperaturen på distributionsvattnet från värmebalan­
sen överensstämmer med den medeltemperatur, som an­
vänts i indata till VATTENI.
BEHOV
I denna subrutin beräknas värmebehovet vid aktuell 
utomhustemperatur. Indata till subrutiner är förutom 
utomhustemperaturen maximalt värmebehov. Subrutinen 
innehåller kurvanpassningar av ett konsekutivt var- 
aktighetsdiagram, som visar det relativa värmebeho­
vet som funktion av antalet timmar per år (N) under 
vilka det erforderliga värmebehovet är större än 
eller lika stort som motsvarande relativa värmebehov. 
Det varaktighetsdiagram, som har utnyttjats här, re­
dovisas i avsnitt 5.3. Subrutinen ANTAL används för 
att från aktuell utomhustemperatur beräkna motsva­
rande antal timmar N.
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BK
Denna subrutin innehåller ekvationer för beräkning av 
konstanterna B och K, vilka utnyttjas i Chawlas ekva­
tion (se avsnitt 4.6). Indata till subrutinen är typ 
av köldmedium och förångningstemperatur.
CHAWLA
Beräknar värmeöverför ing stal på freonsidan vid för- 
ångning med hjälp av Chawlas ekvation (se avsnitt 4.6). 
Erforderliga indata till subrutinen är typ av freon, 
värmebelastning, massflöde freon per tub, inre tub­
diameter, förångningstemperatur och förhållandet mel­
lan yttre och inre värmeväxlaryta.
DANILO
Beräknar värmeöverföringstalet på freonsidan vid för- 
ångning med hjälp av Danilovas ekvation (se avsnitt 
4.6). Indata till subrutinen är typ av freon, värme­
belastning, massflöde freon per tub och inre tubdia­
meter .
DATAU
Anropar freonbiblioteket och tar fram de termodyna­
miska egenskaper som utnyttjas i UNDER.
DFORIN
Denna subrutin dimensionerar förångaren. Flödesplan 
för beräkningarna med använda subrutiner visas i fi­
gur 1. Överhettning av mättad freongas före kom­
pressorn görs i en särskild värmeväxlare, och beräk­
ningar förknippade med detta utförs i huvudprogrammet. 
Indata till denna subrutin är: Typ av freon, överförd 
värmemängd, temperaturen på värmekällan före förånga­
ren, inre tubdiameter, värmebelastning per tub, val 
av ekvation för beräkning av värmeöverföringstalet på 
freonsidan och förångningstemperaturen. Den förång­
ningstemperatur, som tas in i subrutinen från huvud­
programmet, är förångningstemperaturen motsvarande 
mättnadstrycket efter tryckfallet i förångaren, dvs 
den temperatur från vilken överhettningen före kom­
pressorn sker. Eftersom tryckfallet i förångaren inte 
kan beräknas förrän tublängden är känd, görs en första 
dimensionering med förångningstemperaturen från huvud­
programmet. Dimensioneringen upprepas efter den pre­
liminära dimensioneringen, som följs av en tryckfalls- 
beräkning, med korrekta temperaturer före och efter 
tryckfallet.
Beräkningarna börjar med att antalet tuber bestäms 
med hjälp av den tubbelastning, som valts som indata. 
Därefter görs en approximativ uppskattning av värme­
växlarytan och tublängden. Med hjälp av dessa approxi­
mationer beräknas därefter ytbelastning och massflö- 
det freon per tub. Beräkning av värmeöverföringstalet 
på vattensidan görs i subrutinen H20U och på freonsi-
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dan i PIERRE CHAWLA eller DANILO beroende på vilken 
av dessa ekvationer som valts i indata. I subrutinen 
K beräknas förångarens värmegenomgångstal, och via 
logaritmiska medeltemperaturen bestäms erforderlig 
värmeväxlaryta och därefter en ny tublängd. Den be­
räknade nya tublängden jämförs därefter med den an­
satta tublängden, och beräkningarna upprepas fr o m 
beräkningen av ytbelastningen, tills differensen är 
mindre än 0,01 m. I subrutinen PPIERR beräknas tryck­
fallet i förångaren på freonsidan. Därefter beräknas 
förångningstemperaturen före tryckfallet och medel­
temperaturen på freonsidan, och dimensioneringen upp­
repas.
DIST
Denna subrutin beräknar framlednings- och returvatten­
temperatur utgående från utomhustemperaturen och val 
av distributionssystem. Subrutinen innehåller kurv­
anpassningar för tre olika distributionssystem (se 
avsnitt 4.2).
DKOND
I denna subrutin dimensioneras kondensorn. En flödes­
plan för beräkningarna med använda subrutiner finns 
i figur 2. Underkylningen av kondenserat freon an­
tas ske i en för detta ändamål särskild värmeväxlare, 
och beräkningarna för detta utförs i subrutinen UNDER. 
Indata till DKOND är: Typ av freon, överförda värme­
mängder, kondenseringstemperatur, tryckrörstempera­
tur , distributionsvattnets temperatur före och efter 
kondensorn, inre tubdiametern, värmebelastning per 
tub och förhållandet mellan inre och yttre värmeväx­
laryta .
Först beräknas antalet tuber med hjälp av den tubbe­
lastning, som valts i indata. Värmeväxlarytan beräk­
nas därefter approximativt ur storleken på den över­
förda värmemängden, vilket ger ett värde för första 
ansättningen av tublängden. I första subrutinen KOND 
beräknas massflödet freon per tub, temperaturen på 
distributionsvattnet före överhettningsvärmet samt 
differensen mellan denna temperatur och kondenserings- 
temperaturen. Därefter beräknas ytbelastningen och 
värmeöverföringstalen på freon- och vattensidan. I 
subrutinen K beräknas värmegenomgångstalet, erforder­
lig värmeväxlaryta samt en ny tublängd. Om avvikelsen 
mellan ansatt tublängd och beräknad tublängd är större 
än 0,01 m, upprepas beräkningarna fr o m beräkningen 
av ytbelastningen med ansatt tublängd lika med be­
räknas tublängd. Eftersom itereringen av tublängden 
konvergerar snabbt, används inte någon mer avancerad 
metod än denna för ansättning av nya värden. Då tub­
längden stämmer, görs avslutningsvis en beräkning av 
tryckfallet i tuberna.
EKO
I denna subrutin beräknas det termodynamiska förlöp-
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pet i en tvåstegscykel med ekonomiser. En flödesplan 
för denna subrutin finns i figur 3. Dessa beräk­
ningar har stora likheter med beräkningarna i subru­
tinen ENKEL, och därför beskrivs endast skillnaderna 
här .
Den relativa ånghalten, som bildas vid expansion till 
mellantrycket, beräknas med en energibalans utgående 
från entalpin efter kondensorn och eventuell under­
kylning. Vid användning av kolvkompressorer görs 
kompressionen i två separata steg, varvid två beräk­
ningar av kompressorverkningsgrader behövs. Då skruv­
kompressorer utnyttjas, behövs endast en kompressor, 
och dess isentropa och volymetriska verkningsgrad be­
räknas i subrutinen SKRUVE. Denna beräkning görs med 
hänsyn till relativ ånghalt och totalt tryckförhållan­
de. I båda fallen beräknas entalpin vid mellantrycket 
efter ångtillförseln.
ENERGI
Denna subrutin beräknar det aktuella temperaturinter- 
vallets längd i timmar med hjälp av subrutinen ANTAL 
och temperaturintervallets storlek. Från detta och 
givna indata i form av ett antal medeleffekter beräk­
nas motsvarande energimängder. Vid on/off-reglering 
beräknas också värmepumpens driftstid. De energimäng­
der som beräknas är: Värmebehovet, dieselenergibeho- 
vet, elenergiåtgången för värmepumpen vid eldrift 
och drift av ev luftfläkt samt behovet av oljeenergi 
för tillsatsvärme. Slutligen beräknas värmefaktorn 
för varje intervall.
ENKEL
I denna subrutin beräknas det termodynamiska förlop­
pet i en enstegsvärmepumpscykel. En flödesplan för 
dessa beräkningar finns i figur 4. Indata till sub­
rutinen är: Typ av freon och kompressor, förångnings- 
och kondenseringstemperatur, antal grader överhett­
ning före kompressorn respektive underkylning efter 
kondensorn samt eventuell kapacitetsreglering av 
kompressorn.
Först bestäms de termodynamiska tillstånden före kom­
pressorn (tryck, entropi och entalpi) samt sluttryck 
och tryckförhållande. I subrutinen KOMPIS bestäms en­
talpin efter en isentrop kompression till det givna 
sluttrycket. Subrutinerna KOLV eller SKRUV beräknar 
volymetriska och isentropa verkningsgraden för kom­
pressorn. Därefter beräknas entalpin efter kompression 
med hänsyn till den isentropa verkningsgraden, och i 
subrutinen TEMPUS bestäms temperaturen efter densamma. 
Slutligen beräknas de specifika värmemängderna, som 
avges i kondensör och underkylare och upptas i för­
ångaren, samt tillförd axeleffekt.
ENTAL
Subrutinen innehåller entalpidata som funktion av
temperaturen för avgaser, vid ett för dieselmotorer 
rimligt luftöverskott.
FLASH
I denna subrutin beräknas det termodynamiska förlop­
pet i en tvåstegscykel med genombubblingsmellankylare.
I figur 5 visas en flödesplan för dessa beräkningar. 
Subrutinen har stora likheter med ENKEL och EKO, var­
för endast skillnaderna diskuteras här.
Angbildningen i genombubblingsmellankylaren beräknas 
här med en energibalans, som inkluderar tillståndet 
efter kompressionen till mellantrycket. Båda typerna 
av kompressorer innebär här en uppdelning av kompres­
sionen i två separata steg.
FOR
I denna subrutin beräknas freonets entalpi före och 
efter förångaren samt massflöde freon totalt och per 
tub.
FORIT
I denna subrutin beräknas den förångningstemperatur, 
som fås med given dimensionering av förångaren och 
aktuella förutsättningar. Den värmeväxlaryta, som 
motsvaras av ansatt förångningstemperatur, beräknas 
också, för att användas vid eventuell ansättning av 
ny förångningstemperatur. Flödesplan för subrutinen 
med använda subrutiner finns i figur 6.
Indata till subrutinen är: överförda värmemängder, 
typ av köldmedium, ansatt förångningstemperatur, an­
tal tuber, tublängd, tubdiameter, förhållandet mellan 
inre och yttre värmeväxlaryta, typ av värmekälla, vär­
mekällans temperatur före förångaren samt dess volyms­
flöde.
Först beräknas värmekällans temperatur efter förånga­
ren, vattnets medeltemperatur, densitet och dess vär­
mekapacitet. (Vid användning av utomhusluft som värme­
källa antas värmeöverföringen ske via brinelösning, 
vilkens egenskaper här approximeras med motsvarande 
för vatten. Detta medför att det i samtliga fall an­
tas vara vatten utanpå tuberna.) Därefter beräknas 
massflöde freon per tub och freonets entalpi före och 
efter förångaren. I subrutinen PPIERR beräknas tryck­
fallet i tuberna och därefter motsvarande temperatur­
differens. Förångarens värmegenomgångstal beräknas 
via värmeöverföringstalen på freon- och vattensidan.
Då detta är känt, kan en ny förångningstemperatur be­
räknas via logaritmiska medeltemperaturdifferensen. 
Därefter beräknas den värmeväxlaryta, som motsvaras 
av den ansatta förångningstemperaturen.
GRISVA




dan av flänsade tuber vid kondensering med Grisvals 
ekvationer, se avsnitt 4.6. Indata till subrutinen är 
typ av freon, kondenseringstemperatur, tryckrörstempe- 
ratur och värmebelastning.
H20I
I denna subrutin beräknas värmeöverföringstal för 
vatten inuti tuber, se avsnitt 4.6. I beräkningarna 
utnyttjas data från subrutinen VATTEN2.
H20U
Beräknar värmeövergångstalet för vatten utanpå baff- 
lade tubpaket med formler presenterade i VDI-Wärme- 
atlas, se avsnitt 4.6. Indata till subrutinen är me­
deltemperaturen på vattensidan och freonsidan, tub­
längd, antal tuber, yttre värmeväxlaryta och mass- 
flöde vattnet.
IZUMI
Denna subrutin beräknar värmeöverföringstalet vid kon­
densering på insidan av tuber med Izumis ekvation, se 
avsnitt 4.6. Indata till subrutinen är freonflöde per 
tub, tubdiameter och kondenseringstemperatur.
K
Denna subrutin beräknar värmegenomgångstalet, och via 
logaritmiska medeltemperaturdifferensen beräknas mot­
svarande värmeväxlaryta och tublängd. Denna tublängd 
skall sedan jämföras med antagen tublängd respektive 
den tublängd, som fastställts i dimensioneringspro- 
grammet, beroende på om subrutinen används i dimen­
sionerings- eller simuleringsdelen av programmet. In­
data till subrutinen är förutom temperaturdata, över­
förd värmemängd, inre tubdiameter, förhållandet mel­
lan yttre och inre värmeväxlaryta och antalet tuber. 
Värmegenomgångstalet hänföres till värmeväxlarytan 
på freonsidan.
KASKAD
I denna subrutin beräknas det termodynamiska förlop­
pet för en värmepumpscykel med kaskadkoppling, se av­
snitt 4.7. Olika köldmedier utnyttjas i de båda kret­
sarna. I lågtrycksdelen utnyttjas alltid R22. Värme­
balans över värmeväxlaren mellan de båda kretsarna 
ger förhållandet mellan massflödena. Denna subrutin 
är under utveckling och har därför inte utnyttjats 
för att simulera hela årscykler för parameterstudien 
i Kapitel 6.
KELLA
Beräknar värmekällans temperatur före förangaren samt 
densitet och värmekapacitet eller entalpi utgående 
från utomhustemperatur, temperatursänkning i dimen- 
sioneringspunkten och typ av värmekälla. I subrutinen
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VATTEN1 finns kurvanpassningar för densiteten och vär­
mekapaciteten för vatten. Subrutinerna VANTAL och LUFT 
utnyttjas också.
KOLV
Beräknar volymetrisk och isentrop verkningsgrad för 
en kolvkompressor. Indata till subrutinen är typ av 
köldmedium, tryckförhållande, förångningstemperatur, 
kondenseringstemperatur, insugningstemperatur, ev 
avlastning av cylindrar och varvtal. För information 
om giltighetsområde och referenser för använda sam­
band hänvisas till avsnitt 4.4.
KOMPIS
Subrutinen beräknar med hjälp av ett itereringsför- 
farande entalpi och temperatur efter en isentrop kom­
pression utgående från entropin i begynnelsetillstån­
det och sluttrycket. Subrutinens uppgift motsvarar 
vid manuella beräkningar en avläsning av entalpi och 
temperatur i ett tillståndsdiagram i skärningspunkten 
mellan linjen för konstant entropi och linjen för 
sluttrycket.
KOND
Beräknar massflödet freon per tub, temperaturen på 
distributionsvattnet före tillsats av överhettnings- 
värmet och temperaturdifferensen mellan denna tempe­
ratur och kondenseringstemperaturen. Indata till sub­
rutinen är massflöden, kondenseringstemperatur, tryck­
rör stemperatur, typ av freon, överförda värmemängder 
och temperaturer på distributionsvattnet in och ut ur 
kondensorn. Subrutinen utnyttjar data ur subrutinen 
VATTEN1.
KONDIT
I denna subrutin beräknas den kondenseringstemperatur, 
som fås med given dimensionering av kondensorn och 
aktuella förutsättningar. Den värmeväxlaryta, som mot­
svaras av den ansatta kondenseringstemperaturen, be­
räknas också, för att användas vid eventuell ansätt- 
ning av ny kondenseringstemperatur. Subrutinen kan 
användas både vid kondensering utanpå och inuti tuber.
En flödesplan för beräkningarna med använda subruti­
ner visas i figur 7.
Indata till subrutinen är: överförda värmemängder, 
typ av köldmedium, ansatt kondenseringstemperatur, 
tryckrörstemperatur, antal tuber, tublängd, tubdia­
meter, förhållandet mellan inre och yttre värmeväx­
laryta och distributionsvattnets temperatur före och 
efter kondensorn.
Först beräknas den minsta temperaturdifferensen i 
kondensorn, dvs differensen mellan distributionsvatt­
nets temperatur före överhettning svärmet och kondense­
ringstemperatur en. Därefter kontrolleras att denna
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differens är positiv. Om den är negativ, fortsätter 
beräkningarna direkt i huvudprogrammet med ansättning 
av en ny och högre kondenseringstemperatur. I annat 
fall beräknas värmebelastningen, värmeövergångstalen 
på freon- och vattensidan och från dessa kondensorns 
värmegenomgångstal. Då detta är känt, kan en ny kon- 
denseringstemperatur via logaritmiska medeltempera­
turdifferensen beräknas. Därefter beräknas den värme­
växlaryta, som motsvaras av den ansatta kondenserings­
temper atur en . Slutligen beräknas tryckfallet inuti 
värmeväxlarnas tuber.
KYL
I denna subrutin beräknas totala värmemängden från 
motorns turboladdare och mantelkylning, temperatur­
nivåer och kylvattenflöde, se avsnitt 4.3. Indata till 
subrutinen är typ av dieselmotor, motorstorlek och 
motorbelastning.
LADD
Beräkningarna i denna subrutin motsvarar beräkningar­
na i subrutin KYL, men avser motorns laddluftkylare.
LAST
Beräknar dieselmotorns mekaniska verkningsgrad utgå­
ende från motorbelastning, typ av dieselmotor och 
verkningsgrad vid full last, se avsnitt 4.3.
LUFT
Denna subrutin innehåller entalpidata för fuktig luft 
över fryspunkten.
MOMENT
I denna subrutin beräknas kompressorns relativa mo­
ment, relativt momentbehov från dieselmotorn, det 
lägsta motorvarvtalet vid vilket motorn kan prestera 
aktuellt momentbehov samt lämplig utväxling mellan 
kompressor och dieselmotor. Subrutinen innehåller 
kurvanpassningar av relativt moment som funktion av 
relativt varvtal, se avsnitt 7.3.
PH20I
Denna subrutin beräknar tryckfallet inuti tuber för 
strömmande vatten med Blasius formel. Erforderliga 
indata är inre tubdiameter, tublängd, vattentempera­
tur och vattenflödet per tub. Subrutinen utnyttjar 
data från VATTEN2.
PIERRE
I denna subrutin beräknas värmeöverföringstalet vid 
förångning av freon inuti tuber med Bo Pierres ekva­
tioner , se avsnitt 4.6. Indata för dessa beräkningar 
är typ av freon, massflöde freon per tub, inre tub-
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diameter, tublängd, den mättade ångans entalpi och 
freonets entalpi före förångaren. Subrutinen utnytt­
jar fysikaliska-kemiska data från funktionerna LAMDAT*- 
och MYLT»*.
PPIERR
I denna subrutin beräknas tryckfallet på freonsidan 
vid förångning inuti tuber med Bo Pierres ekvationer, 
se avsnitt 4.6. (Indata se ovan.)
REG 1-2
I dessa subrutiner jämförs värmepumpens totala kapa­
citet med aktuellt värmebehov, och nya ansatser görs 
för kapacitetsreglering av kompressorn eller behovet 
av tillsatsvärme. Itereringarna görs med sekantmeto- 
den. Gränser och turordning för respektive regler- 
metod bestäms av den reglerstrategi, som valts i in­
data, se Kapitel 7. Vid varje ny ansats för reglering 
av värmepumpens kompressor regleras också dieselmo­
torn med hjälp av data från subrutinen MOMENT. Indata 
till subrutinen är värmepumpens totala kapacitet, vär­
mebehov, reglerstrategi, ev tillsatsvärme, dieselmo­
torns maximala kapacitet, axeleffektbehov och nomi­
nella varvtal för dieselmotor och kompressor.
SERIE
I denna subrutin beräknas det termodynamiska förlop­
pet för två värmepumpscykler i serie, se avsnitt 4.7.
I beräkningarna förutsätts att två likadana aggregat 
används. I subrutinen finns itereringsförfarande för 
att finna kondenserings- och förångningstemperaturer 
för respektive aggregat. Subrutinen utnyttjar^däref­
ter beräkning srutinerna i subrutinen ENKEL två ganger.
Denna subrutin är under utveckling och har därför 
inte utnyttjats för att simulera hela årscykler för 
parameterstudien i Kapitel 6.
SKRUV
Denna subrutin beräknar volymetrisk och isentrop 
verkningsgrad för skruvkompressorer, se avsnitt 4.4. 
Indata till subrutinen är typ av köldmedium, tryck­
förhållande, kondenseringstemperatur, inbyggt volyms­
förhållande, varvtal och ev slidreglering.
SKRUVE
Beräknar den volymetriska och isentropa verkningsgra­
den för en skruvkompressor i en tvåstegscykel med 
ekonomiser, se avsnitt 4.4. Förutom de indata som an­
vänds i SKRUV behövs relativa massflödet in i skru­
vens ekonomiserinlopp.
TEMPUS
Denna subrutin beräknar en temperatur i det överhetta­
de området utgående från känd entalpi och känt tryck.
Denna itereringsberäkning motsvarar en avläsning av 
en temperatur i det överhettade området i ett till- 
ståndsdiagram. Avläsningen görs i skärningspunkten 
mellan linjen för entalpin och trycket.
UNDER
Beräknar med hjälp av data från DATAU och ekvationer 
i WX2 den temperatur, till vilken den från dimensio­
neringen givna värmeväxlaren klarar att kyla köld- 
mediekondensatet vid de från huvudprogrammet givna 
förutsättningarna. Indata till subrutinen är konden- 
seringstemperaturen, antagen temperatur efter under­
kylning, temperaturen på distributionssystemet före 
och efter överförd värmemängd vid underkylningen, 
mängd köldmedium, värmeöverföringskapacitet och dist- 
ributionsvattenflöde.
VANTAL
Denna subrutin har i princip samma innehåll och funk­
tion som ANTAL, med den skillnaden att VANTAL endast 
innehåller data från årets två första kvartiler, dvs 
januari tom juni. Dessa data används, då värmepum­
pen utnyttjar årstidsberoende värmekällor.
VATTEN1
Innehåller kurvanpassningar på densitet och värmeka­
pacitet som funktion av temperaturen för vatten.
VATTEN 2
Innehåller ekvationer för beräkning av fysikaliska­
kemiska data för vatten. Rutinen beräknar värmekon- 
duktiviteten, dynamiska viskositeten, kinematiska vis 
kositeten och Prandts tal som funktion av temperatu­
ren .
WX1
Beräknar den logaritmiska medeltemperaturskillnaden 
och erforderlig värmeövergångskapacitet för en värme­
växlare, vid kända temperaturer och känd överförd 
värmemängd.
WX2
Beräknar ingående temperaturer på det värmeupptagande 
mediet och utgående temperatur på det värmeavgivande 
meidet för en värmeväxlare med konstant och känd vär- 
megenomgångskapacitet. Indata förutom värmegenomgångs 
kapaciteten är övriga temperaturer och båda flödenas 
storlekar. Beräkningarna görs via temperaturverknings 
grader, med en metod beskriven i ref /36/, Appendix 2. 
Värmeväxlarens kapacitet kontrolleras också gentemot 
tillgänglig värmemängd.
Funktioner med fysikaliska-kemiska data för freonerna 
Rll, R12, R22, R114 och R502
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LAMDAT Beräknar värmekonduktiviteten för freon i 
vätskefas.
MYLT Beräknar dynamiska viskositeten för freon i 
vätskefas.
MYGT Beräknar dynamiska viskositeten för freon i 
gasfas.
CPLT Beräknar värmekapaciteten för freon i vätske­
fas .
PRLT Beräknar Prandtls tal för freon i vätskefas.
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Figur 1. Flödesschema över subrutin DFORIN
Antagen
:f_i:ublängd = beräknad 
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Figur 3. Flödesschema för subrutin EKO
Beräkning av termodyn. 
tillstånd före komp.
Beräkning av volymet- 
risk och isentrop 
verkningsgrad
Beräkning av entalpin 
efter isentrop komp. 
till sluttrycket
Beräkning av entalpin 
efter isentrop komp. 
till mellantryck
Beräkning av ånghalt 
efter expansion till 
mellantryck
Beräkning av volymet- 
risk och isentrop 
verkningsgrad (endast 
kolvkompressor).
Beräkning av entalpin 
efter komp. till mel­
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komp.
Beräkning av entalpin 
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Beräkning av entalpin 
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Figur 5. Flödesschema för subrutin FLASH
Beräkning av termodyn. 
tillstånd före komp.
Beräkning av ångbild- 
ning i genombubblings- 
meliankylaren
Beräkning av entalpin 
efter isentrop komp. 
till mellantryck
Beräkning av volymet- 
risk och isentrop 
verkningsgrad
Beräkning av volymet- 
risk och isentrop 
verkningsgrad
Beräkning av entalpin 
efter isentrop komp. 
till sluttryck
Beräkning av entalpin 
efter komp. till mel­







Beräkning av entalpin 
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Beräkning av värmege- 
nomgångstal och via 
log medeltemp.diff 
och temperaturfall 


























Från ansatt kond.temp 
beräknas motsvarande 
värmeväxlaryta
Beräkning av minsta 
temperaturdiff i kon- 
densorn
Beräkning av värmege- 
nomgångstal och via 
log medeltemp.diff fås 
kond.temp
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